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2. Resumen y Abstract 
2.1. Resumen 
Este proyecto ha sido realizado con el objetivo de diseñar un prototipo de motocicleta 
deportiva con suspensión delantera alternativa, que pueda rivalizar con los modelos actuales 
con horquilla telescópica, ofreciendo un mejor comportamiento dinámico y manteniéndose 
dentro de un rango de precio competitivo. El proyecto incluirá no solo la realización del chasis 
y el mecanismo, sino que buscará presentar un producto completo que incluya todos los 
componentes mecánicos de una motocicleta, así como el carenado, faros y resto de 
elementos.  
El sistema de suspensión elegido hará uso de un mecanismo que resulta de la 
combinación de un sistema de buje central y un sistema de doble basculante, permitiendo 
aprovechar las ventajas de ambos. Dicha elección se fundamenta a partir del extenso análisis 
de antecedentes y estado de la técnica desarrollado a lo largo del presente documento, el cual 
se completa con un amplio apartado de cálculos teóricos, los cuales permiten sentar las bases 
para pasar al diseño de los componentes.  
En lo relativo al modelado, ha sido fundamental el uso de herramientas de diseño 
asistido por ordenador de cara a asegurar la integridad de los componentes y la ausencia de 
interferencias durante el funcionamiento del mecanismo. Concretamente, se ha empleado el 
software CATIA como herramienta principal de modelado tridimensional y análisis mediante 
el método de elementos finitos.  
Debido al gran tamaño de este proyecto, se ha decido partir de un modelo de 
motocicleta deportiva comercial existente, y usarlo como base sobre la cual diseñar 
únicamente los componentes directamente relacionados con el sistema de suspensión. Esto 
conlleva que el producto final quede condicionado en cierta forma, ya que tanto el mecanismo 
como los elementos posteriores del carenado deberán adaptarse a la motocicleta de partida. 
Por último, cabe señalar que el proyecto se ha llevado a cabo desde un punto de vista 
mecánico, por lo que no se ha contemplado el diseño de componentes electrónicos, 
hidráulicos, sistemas de refrigeración, sistema de admisión, etc.  
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2.2. Abstract  
This project has been developed with the aim of designing a superbike motorcycle 
prototype, with an alternative front suspension that can rival the current models equipped 
with telescopic forks, offering a better dynamic behavior and staying within a competitive 
price range. The project will include not only the design of the chassis and the mechanism but 
will also seek to present a complete product that includes all the mechanical components of 
a motorcycle, as well as the fairing, headlights and other elements. 
The suspension system chosen will make use of a mechanism that combines the hub-
center steering and the dual-link suspension, taking the best of both systems. This choice is 
based on the extensive state of the art analysis developed throughout this document, which 
is completed with a wide range of theoretical calculations, which provide the basis for the 
design of the components. 
Regarding the modeling phase, the use of computer aided design tools has been a must 
to ensure the integrity of the components and the absence of interferences during the 
operation of the mechanism. Specifically, CATIA has been used as the main tool for three-
dimensional modeling and analysis, using the finite element method. 
Due to the large size of this project, it has been decided to use an existing commercial 
superbike as a base model, so only the components directly related with the suspension 
mechanism must be designed. This leads to the final product being conditioned in a certain 
way, since both the mechanism and the rear elements of the fairing must adapt to the base 
motorcycle. 
Finally, it should be noted that the project has been carried out from a mechanical point 
of view, so the design of electronic or hydraulic components, cooling systems, intake systems, 
etc. has not been contemplated. 
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3. Objetivo 
El objetivo de este trabajo fin de máster es la realización del diseño preliminar de un 
prototipo de motocicleta deportiva, que haga uso de un sistema de suspensión delantero de 
doble basculante (también llamado Dual-Link). Dicho proyecto busca ser una alternativa real 
dentro del panorama de las motocicletas deportivas actuales, dominado por la presencia de 
la suspensión delantera por horquilla telescópica.  
El proyecto se enfocará desde el punto de vista mecánico centrándose especialmente 
en el mecanismo de suspensión y dirección del tren delantero. Además, para dotar de 
viabilidad al proyecto, dicho sistema se ofrecerá como parte de un kit de preparación sobre 
una motocicleta comercial ya existente.  
Con todo, se buscará presentar un producto completo que integre no solo el diseño 
preliminar del tren delantero, sino el resto de los componentes principales que componen una 
motocicleta, tanto a nivel mecánico como estético, incluyendo el carenado.  
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4. Alcance 
Dado a que el proyecto planteado tiene como una de las justificaciones fundamentales 
la mejora de las cualidades dinámicas, se comenzará realizando un breve repaso a la evolución 
de los distintos tipos de suspensión delantera a lo largo de la historia moderna y se intentará 
buscar el porqué de la popularidad del sistema de suspensión actual. A continuación, se 
seguirá con una introducción de los conceptos físicos y geométricos principales de una 
motocicleta y cómo estos afectan a la conducción. Por último, y en base a los conceptos 
introducidos, se expondrán las ventajas que aporta el sistema de suspensión elegido para este 
proyecto.  
Habiendo finalizado los aspectos teóricos y técnicos se pasará a la fase de 
conceptualización, modelado y análisis de cada uno de los componentes que conformarán la 
motocicleta. Es necesario indicar que por motivos de tiempo y extensión de este trabajo se 
tomará un modelo comercial ya existente del cual se tomarán las piezas que no estén 
directamente relacionadas con el objetivo principal de este proyecto. Aun así, dichas piezas 
serán modeladas por el autor para que las dimensiones del producto final sean lo más realistas 
posibles.  
Por último, se hará una estimación de costes y la creación de una marca asociada, de 
forma que el producto quede preparado para una fase de prototipo. 
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5. Antecedentes y estado de la técnica 
5.1. Historia 
A diferencia de los coches, cuyos inicios se remontan a mediados del siglo XVIII [1], las 
motocicletas no aparecieron hasta casi un ciclo después como una evolución de las “bicicletas 
de seguridad” o safety bicycle, las cuales recibían su nombre al ser una alternativa mucho más 
segura a los biciclos al emplear dos ruedas casi iguales y de menor tamaño [2]. 
A la hora de hablar de la primera motocicleta propiamente dicha lo cierto es que existe 
bastante controversia. Si se mira simplemente desde el punto de vista del primer vehículo de 
dos ruedas propulsado con ayuda de un motor, las primeras motocicletas fueron los 
velocípedos a vapor fabricados por el estadounidense Sylvester H. Roper [3] y los franceses 
Pierre Michaux y Louis-Guillaume Perreaux [4], ambos habiendo surgido entre 1867 y 1868. 
Sin embargo, si se atiende a cuál fue el precursor de las motocicletas actuales con motor 
de combustión interna, el título de primera motocicleta le corresponde a la Daimler Petroleum 
Reitwagen, fabricada por Gottlieb Daimler y Wilhelm Maybach en 1885 [5], siendo además el 
primer vehículo de la historia en usar este tipo de motor. 
 
Figura 1 – Clásicos chasis tubulares de “diamante” empleados en las primeras motocicletas. 
 Durante los años siguientes continuó el desarrollo de las motocicletas, con nuevos 
diseños que buscaban adaptar las bicicletas existentes para poder equipar un motor de 
combustión interna. Ello explica por qué durante los primeros años el tipo de chasis empleado 
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de forma mayoritaria por las motocicletas era el cuadro de diamante heredado de las 
bicicletas – ver Figura 1.  
Con la llegada del nuevo siglo llegaron a su vez las primeras grandes empresas de 
motocicletas, como la Indian Motocycle (1901) [6], Triumph (1902) [7] o Harley-Davidson 
(1903) [8] entre otras. Todo este nuevo desarrollo favoreció la experimentación e innovación 
dando lugar a motocicletas más robustas, rápidas y fiables.  
Sin embargo, no fue hasta la Primer Guerra Mundial en 1915 que se disparó la 
fabricación de motocicletas con el propósito de reemplazar a los jinetes como mensajeros, 
permitiendo así disponer de un medio de comunicación más efectivo con las líneas delanteras, 
facilitar labores de reconocimiento y servir como vehículos de la policía militar [9]. Compañías 
como Triumph [7] o Harley-Davidson [10] volcaron gran parte de su fabricación para dicho fin, 
dando lugar a modelo icónicos como la Triump Type H, considerada la “primera motocicleta 
moderna” [11]. 
 
Figura 2 – Fotografía de una Triumph Type H producida durante la postguerra, usando el clásico cuadro de 
diamante. 
Para cuando termina la Primer Guerra Mundial, Harley-Davinson ya se había convertido 
en el principal fabricante a nivel mundial [12]. Aparecen a su vez en escena nuevos fabricantes 
germanos en el mundo del motociclismo como DKW (1922) [13] o BMW (1923) [14]. Y 
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mientras, en Gran Bretaña, compiten en el mercado más de 80 marcas diferentes entre las 
que destacan Triumph, Norton o AJS [15].  
Con la llegada de la Segunda Guerra Mundial, los fabricantes vuelven a volcarse en la 
fabricación de motocicletas para suplir al ejército, produciéndose un gran aumento en la 
producción por parte de fabricantes como BSA o DKW, llegando este último a arrebatar a 
Harley-Davidson el título de primer fabricante a nivel mundial durante los primeros años de la 
guerra [16].  
Finalizada la Segunda Guerra Mundial, comenzó a producirse una marcada 
diferenciación en el enfoque de las motocicletas por los dos mercados predominantes. En el 
mercado americano, muchos veteranos encontraron en las motocicletas un sustituto a la 
adrenalina, el peligro y la camaradería vividas durante la guerra, dando origen a las famosas 
bandas de moteros “forajidos” (del inglés Outlaw Motorcycle Clubs) [17], algunas de las cuales 
siguen existiendo hoy en día, estando clasificadas por el gobierno estadounidense como 
organizaciones criminales [18]. En el mercado europeo por otro lado, los fabricantes se 
centraron en el aspecto práctico y económico de la motocicleta como medio de transporte, 
siendo el mejor ejemplo de esta filosofía la Vespa introducida por el fabricante italiano 
Piaggio, que gozó de una inmediata y enorme aceptación [19].   
Sin embargo, con la llegada de los años 60 se produce un nuevo cambio de filosofía en 
el mundo de las motocicletas, las cuales pasaron de ser un mero medio de transporte a un 
objeto de ocio y deportividad, convirtiéndose en un símbolo de la juventud. Es a finales de 
esta época cuando los fabricantes japoneses, liderados por Honda, comienzan a dominar el 
mercado [20]. Ello se debió a que fueron capaces de producir motocicletas con un mejor 
diseño de forma más rápida, barata y con una mejor calidad que el resto de sus competidores.  
En 1968 Honda introdujo su revolucionario motor de 4 cilindros en línea CB750 el cual 
era barato y permitía un gran aumento de potencia y rendimiento, lo que lo convirtió en un 
inmediato éxito de ventas [21]. Siguiendo el camino de Honda, Kawasaki presentó su propia 
versión del motor de 4 cilindros demostrando el potencial de estos nuevos motores y dando 
inicio a la “era de las japonesas”, las cuales han continuado dominando el mercado hasta el 
presente.  
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5.2. Evolución de los sistemas de suspensión y dirección delanteros 
Tal como se ha explicado, las primeras motocicletas eran básicamente bicicletas con 
motor, por lo que compartían con éstas la práctica totalidad de sus componentes. No tardó 
demasiado en hacerse evidente que eran necesarios nuevos componentes para soportar la 
mayor potencia y velocidad que comenzaban a proporcionar los nuevos motores.  
Uno de componentes que más experimentación sufrió ya desde los primeros años fue 
la suspensión delantera debido a la necesidad de aislar de alguna forma al conductor de las 
impactos y vibraciones producto de la marcha del vehículo, los cuales se hacían especialmente 
notables a medida que las motocicletas eran capaces de alcanzar velocidades mayores. 
Pese a que hubo un gran número de propuestas solo algunas pocas llegaron a tener la 
suficiente aceptación para llegar a la fase de producción en serie. Esta relativa variedad en el 
mercado se mantuvo hasta aproximadamente la mitad del siglo XX, momento a partir del cual 
la suspensión delantera mediante horquilla telescópica se volvió el estándar de facto usado 
por todos los fabricantes.  
Puesto que el objetivo principal de este trabajo fin de carrera pasa por la realización de 
un sistema de suspensión delantera se pasa a continuación a hacer un breve repaso a los tipos 
más relevantes de suspensión que se han llegado a desarrollar. 
5.2.1. Horquilla telescópica 
Fue uno de los primeros tipos de suspensión delantera, llegando al mercado por primera 
vez en 1908 de la mano del fabricante inglés Scott [22] y siendo perfeccionado por BMW en 
1935 al incorporar por primera vez amortiguación hidráulica [23, pp. 1-15], [24]. A partir de 
1950 pasó a ser adoptado de forma casi universal por la totalidad de fabricantes, situación 
que continúa hasta el presente [23, pp. 7-1].  
Este tipo de suspensión consiste básicamente en un par de tubos deslizadores (de 
aluminio o acero) que son comprimidos en el interior de sendos montantes de acero dentro 
de los cuales deslizan, estando estos últimos rígidamente unidos de forma transversal 
mediante la tija inferior y superior. Inicialmente se empleaban muelles de gran diámetro 
colocados alrededor de los montantes, pero fueron eventualmente sustituidos por muelles 
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más largos y de menor diámetro que quedan alojados en su interior – ver figura 3. Emplean 
además un sistema de amortiguación hidráulico, el cual funciona a su vez como sistema de 
lubricación.  
 
Figura 3 – Ejemplo de una horquilla telescópica actual mostrando los diferentes tubos que la componen, así 
como la tija inferior y superior (piezas negras). 
Según el autor Tony Foale [23, pp. 7-2] no existe una justificación técnica sobre el porqué 
de la popularidad de este sistema de suspensión pues, como se verá en detalle en el Apartado 
6.1, posee importantes desventajas en comparación con el resto de competidores, en especial 
el acusado dive (“hundimiento” del morro de la motocicleta) en la frenada – ver Apartado 
5.5.5 para encontrar una descripción del concepto de dive. Tampoco tienen como justificación 
un ahorro en precio, pues sistemas como la horquilla atrasada (leading link) fueron preferidos 
precisamente en motocicletas económicas.  
La conclusión a la que llega el autor es que hubo dos factores principales que 
favorecieron esta situación. En primer lugar, los departamentos de marketing de las 
principales empresas no quisieron asumir el riesgo de que los clientes rechazasen otro sistema 
de suspensión al no ser tan atractivo visualmente. En segundo lugar, y probablemente el 
motivo de mayor peso, es que este tipo de suspensión pasó por un proceso de desarrollo y 
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evolución superior al de cualquiera de las otras alternativas, dotando a los fabricantes de un 
know-how que los hizo cautelosos de probar con otro tipo de diseños.  
5.2.2. Horquilla atrasada 
Más conocido por su nombre inglés leading link, fue una alternativa a la horquilla 
telescópica muy empleada durante los años 60 y principios de los 70 [23, pp. 1-19] tanto en 
motocicletas de calle como de competición, donde gozó de una gran reputación por su 
excelente manejo. Sin embargo, las constantes mejoras llevadas a cabo en la suspensión de 
horquilla telescópica acabaron por eclipsar al uso de la horquilla atrasada.  
La suspensión por horquilla atrasada se basa en el uso de un basculante en U, o bien dos 
basculantes independientes, que se conecta en el extremo de la columna de dirección 
pudiendo girar con respecto al punto de unión con ésta. La suspensión se lleva a cabo por 
medio de la compresión de un par de amortiguadores que conectan el/los basculante/s con la 
columna de dirección. Dependiendo de donde se encuentre el punto de pivote del basculante 
se puede diferenciar entre: los leading link propiamente dichos y los Earles, un tipo anterior 
de horquilla atrasada cuyo punto de pivote se encuentra detrás de la rueda. 
 
Figura 4 – Comparativa entre el leading link usado por BMW (izquierda) y los Earles (derecha). 
En comparación con la horquilla telescópica esta suspensión aportaba beneficios como 
una mayor rigidez y un menor dive; sin embargo, la naturaleza curva del movimiento del 
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basculante hace que no sea apto para aplicaciones donde se requiera un largo recorrido en la 
suspensión. Por ello, y dado que las ventajas aportadas no llegan a ser lo suficientemente 
significativas (en comparación con otro tipo de suspensiones), este tipo de suspensión ha 
quedado completamente relegado por la horquilla telescópica [23, pp. 7-10].  
5.2.3. Girder 
Junto con la horquilla telescópica y la dirección de buje central es uno de los primeros 
tipos de suspensión, siendo usado por primera vez en 1913 por el fabricante británico Ariel 
[25]. Llegó a ser casi tan popular como la suspensión por horquilla telescópica hoy en día, 
especialmente durante la época de la Segunda Guerra Mundial, aunque como en el caso de la 
horquilla atrasada fue abandonado debido a las prácticamente nulas ventajas que aportaba.  
Estructuralmente el girder consiste en un par de montantes fijados a una abrazadera 
triple mediante basculantes con un resorte colocado generalmente entre los basculantes 
superior e inferior. 
 
Figura 5 – Fotografía de una Vincent Rapide (1954) equipando el “Girdraulic”, el girder más sofisticado que 
llegó a realizarse. 
Aunque en teoría ofrece una resistencia torsional mayor a la horquilla telescópica es tan 
propensa como ésta al fenómeno de dive, además de tener un recorrido de suspensión muy 
pequeño, menor incluso que el de la horquilla atrasada [23, pp. 7-13]. 
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5.2.4. Derivadas McPherson  
Reciben este nombre por ser una adaptación de la suspensión tipo McPherson usada en 
los coches presentando, como en el caso de la horquilla atrasada, algunas variantes. Fue 
introducida en el mercado por primera vez a principios de 1980 por el fabricante británico 
Saxon-Motodd [23, pp. 7-28] y continúa actualmente en mercado de la mano de BMW, bajo 
el nombre de Telelever en su gama de motocicletas gran turismo (ver Apartado 5.3 para más 
información sobre los tipos de motocicletas). 
Todas las derivadas McPherson comparten la misma característica que su equivalente 
en los coches y es que uno de los extremos del amortiguador se une al buje de la rueda (o un 
elemento solidario a él) mientras que el otro se une a la parte superior del bastidor. Ello hace 
que el amortiguador no solo sea el elemento encargado de la amortiguación, sino que además 
debe soportar la estructura y guiarla en su recorrido.  
 
Figura 6 – Esquema de la suspensión Telelever de BMW. 
La principal ventaja que posee este tipo de suspensión es que separa mediante 
componentes mecánicos diferentes las fuerzas debidas a la dirección y las originadas por la 
frenada y amortiguación, lo que mejora sustancialmente el manejo. Además, las fuerzas 
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debidas al frenado son absorbidas en mayor medida por la horquilla del basculante 
reduciendo considerablemente el dive [26]. 
5.2.5. Dirección de buje central  
Mejor conocido como hub-centre steering, consiste en un tipo concreto de sistemas de 
suspensión delantero en el cual el eje de la dirección está contenido en el interior del buje de 
la rueda. El primer representante de este tipo de suspensión llegó de la mano del fabricante 
británico James Cycle Co en 1910 [27] siendo, junto la horquilla telescópica y el girder, uno de 
los primeros sistemas de suspensión.  
Diferentes tipos de sistemas de dirección de buje central han intentado entrar al 
mercado a lo largo de los años como: Ner-a-Car (1920) [23, pp. 1-12], Difazio (1968) [23, pp. 
7-14], Mead & Tomkinson (1976) [28] o Bimota (1991) [29]. De todos ellos sólo el sistema 
desarrollado por Bimota sigue actualmente en el mercado de la mano de un reducido número 
de fabricantes, entre los cuales se encuentra la propia Bimota.  
 
Figura 7 – Bimota Tesi 1D (1992). 
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La principal ventaja de este tipo de sistemas de suspensión es que permite separar en 
componentes diferentes los esfuerzos debidos a la amortiguación, la dirección y la frenada, 
de forma que mejora sustancialmente el manejo al aislar la dirección del resto de fuerzas.  
Otras ventajas que aporta este sistema son: 
• Permite obtener con bastante facilidad configuraciones con un alto porcentaje 
de anti-dive (consultar Apartado 5.5.5), mejorando sustancialmente el manejo 
durante la frenada. 
• Mantiene el lanzamiento (y por consiguiente el avance) prácticamente 
constante durante el recorrido de la suspensión, lo que implica que el 
comportamiento de la motocicleta bajo frenada se mantiene.    
Por supuesto, este sistema presenta una serie de desventajas, en especial el gran 
esfuerzo torsional al que se ve sometido la cruceta del buje y que obliga a dicho componente 
deba tener un tamaño relativamente grande [23, pp. 7-17]. 
5.2.6. Doble basculante 
Conjunto de sistemas de suspensión delantera cuyo elemento característico es que la 
rueda va unida a un montante que es soportado mediante dos brazos (u horquillas) 
basculantes, los cuales se unen al chasis conformando esencialmente un mecanismo de 4 
barras. Al igual que las suspensiones de dirección de buje central, separan en elementos 
independientes la función de dirección y de amortiguación.  
 
Figura 8 – Esquema de la configuración geométrica de los principales tipos de suspensión de doble basculante: 
Hossack/Fior (izquierda), Foale/Parker (centro), Elf (derecha). 
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Tal como se puede apreciar en la Figura 8, la longitud y puntos de fijación del montante 
y los basculantes da lugar a configuraciones muy diferenciadas tanto en apariencia como en 
características dinámicas. Por dicho motivo, se describirán de forma un poco más detallada 
las configuraciones más características de este tipo de suspensión: 
Elf 
Erróneamente englobada dentro de las suspensiones de dirección de buje central, esta 
configuración fue presentada por primera vez por la compañía francesa Elf en 1978 [30] 
continuando en producción tan solo hasta 1983. Emplea dos basculantes monobrazos, 
conectando el montante al chasis por medio de uniones esféricas – ver Figura 9. 
 
Figura 9 – ELF-E, encargada de correr en el mundial de resistencia entre 1981 y 1983. 
Este sistema proporciona algunas de las ventajas del sistema de dirección de buje central 
desarrollado por Bimota, como separar los esfuerzos de la suspensión y dirección en 
elementos independiente y permitir configuraciones con un alto porcentaje de anti-dive; 
además, permite llevar a cabo el cambio de rueda de forma más sencilla y la posibilidad de 
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modificar fácilmente el lanzamiento o el avance mediante un ligero cambio de longitud de los 
basculantes [23, pp. 7-20]. 
En lo que respecta a los inconvenientes comparte con la suspensión de Bimota los altos 
esfuerzos torsionales a los que se ve sometido el montante y basculantes, lo que lleva a 
aumentar el tamaño y peso del componente. Sin embargo, el problema principal de este 
sistema se debe a la naturaleza monobrazo de la estructura lo cual acarrea los siguientes 
problemas: 
• Para mantener la rueda correctamente alineada durante el giro el eje de la 
dirección debe estar contenido en el plano medio de la rueda, lo que obliga a 
usar llanta con geometría cóncava y aplicar un curvado considerable en los 
basculantes. Esto último penaliza considerablemente el ángulo de giro de la 
dirección en uno de los sentidos.   
• Puesto que se usa un único montante solo puede equiparse un solo disco de 
freno, lo que limita el uso de este tipo de suspensión en motocicletas de altas 
prestaciones las cuales hacen uso de sistemas de frenado de doble disco.  
Hossack  
Desarrollado a mediados de 1970 por el inventor escocés Norman Hossack [31], este 
sistema de suspensión fue utilizado inicialmente solo en prototipos destinados a competición 
participando durante tres años (1986, 87 y 88) en los campeonatos de motociclismo en Reino 
Unido. Actualmente continúa en uso de la mano de BMW bajo el nombre de Duolever siendo 
usado en su gama de motocicletas gran turismo. 
Desde un punto de vista técnico la suspensión Hossack puede considerarse como la 
antítesis de la suspensión Elf, empleando un montante de gran tamaño que es sujeto por dos 
pequeños basculantes que sujetan la estructura por encima de la rueda.  
Comparado con la suspensión Elf, la suspensión Hossack presenta tanto ventajas como 
inconvenientes que pasan a comentarse a continuación [23, pp. 7-21]: 
• Ventajas: 
➢ No posee la limitación de amplitud de giro de la dirección.  
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➢ Al emplear una horquilla de doble brazo puede usarse en 
configuraciones de doble disco de freno, necesarios en motocicletas 
pensadas para un uso deportivo. 
➢ Tiene una apariencia más atractiva y pueden cubrirse con mayor 
facilidad los componentes con el carenado reduciendo la resistencia 
aerodinámica.  
• Desventajas: 
➢ La posición más alta a la que se encuentran los basculantes eleva el 
centro de gravedad y se ven sometidos a mayores esfuerzos debido al 
aumento del brazo de palanca.  
➢ No puede modificarse con tanta facilidad el lanzamiento o avance. 
➢ El chasis debe ser más complejo y posiblemente más pesado.  
 
Figura 10 – Esquema de la suspensión Duolever de BMW 
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5.3. Tipos de motocicletas 
Desde el comienzo del documento se ha indicado al lector que objetivo de este trabajo 
es la realización de una motocicleta deportiva, por lo que antes de continuar se explicará qué 
se entiende por este concepto y porqué es tan importante de cara al diseño. 
A priori no existe un sistema universal de clasificación, aunque sí que existen una serie 
de sistemas cuyo uso está más extendido tanto entre los usuarios como entre los fabricantes. 
De entre ellos, uno de los más empleados es la clasificación según el uso, que clasifica las 
motocicletas en los siguientes tipos [32]: 
 
Figura 11 – Clasificación según el uso, mostrando los tipos principales de motocicletas.  
De entre los diferentes tipos de motocicletas se pasará a describir brevemente aquellos 
que son nombrados a lo largo de este proyecto:  
• Deportivas: motocicletas que enfatizan las prestaciones puras (velocidad, 
aceleración, frenada y manejo) frente a la comodidad, practicidad y consumo. Se 
caracterizan por una posición de conducción más “agresiva” estando el cuerpo 
más inclinado hacia delante y recostado sobre el depósito. Emplean por lo 
general motores de alto rendimiento y chasis de bajo peso, recurriendo en 
modelos de alta gama a materiales compuestos y aleaciones ligeras. Además, 
suelen equipar carenado con el objetivo de reducir la resistencia aerodinámica. 
Dependiendo de su cilindrada, las deportivas pueden clasificarse a su vez en: 
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➢ Deportiva “pequeña” o “de entrada”: generalmente aquellas con 
cilindradas menores a 500cc y que entregan menos de 50CV de potencia.  
➢ Supersport: aquellas con cilindradas comprendidas entre 600 y 900cc y 
potencias en torno a los 100CV. 
➢ Superbike: deportivas de cilindradas de 1.000cc en adelante y con cifras 
de potencia por encima de los 150CV, pensadas para alcanzar 
velocidades superiores a los 300kmh. 
• Naked: motocicletas que buscan ser un compromiso entre practicidad y 
rendimiento. Se caracterizan por una posición de conducción erguida estando en 
un punto intermedio entre la posición adelantada de las deportivas y la posición 
más recostada de las custom (tipo Harley-Davidson). Suelen emplear motores de 
media cilindrada y carecen de carenado o parabrisas. Al igual que las deportivas 
se clasifican en diferentes sub-tipos según su potencia: 
➢ Roadster o naked: se aplica de forma general a todas aquellas naked que 
tienen como máximo 100CV. 
➢ Streetfigther: tipo especial de naked de altas prestaciones que emplean 
motores de alta cilindrada (más de 800cc) y que entregan potencias 
cercanas a los 140CV o más. 
• Turismo o Gran turismo: motocicletas de gran tamaño pensadas especialmente 
para hacer recorridos de larga distancia. Tienen una posición de conducción 
completamente erguida y relajada, contando a su vez con carenado y un 
parabrisas relativamente grande para minimizar el efecto del viento. El 
acomodamiento del pasajero es excelente contando con un asiento de gran 
tamaño y un gran número de alojamientos para objetos personales. En lo relativo 
al motor suelen emplear grandes cilindradas de más de 1.200cc con un mapa 
motor priorizando un alto par a bajas revoluciones y potencias que no suelen 
superar los 150CV. Son a su vez, motocicletas bastantes pesadas, llegando a 
pesar completamente cargadas hasta 600kg (peso en mojado con conductor, 
pasajero y equipaje).  
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5.4. Modelos comerciales vendidos actualmente con sistemas de 
suspensión alternativos 
Puesto que la finalidad de este proyecto es ofrecer una motocicleta deportiva que sea 
capaz de suplir las carencias que posee la suspensión delantera por horquilla telescópica, 
resulta de interés hacer un repaso por las diferentes motocicletas deportivas comercializadas 
en la actualidad (a fecha de este trabajo) que empleen algún tipo de suspensión alternativa. 
No se tendrán en cuenta los modelos de BMW comercializados con Telelever o Duolever 
puesto que en ambos casos se trata de motocicletas del tipo gran turismo.  
5.4.1. Bimota Tesi 3D 
Producida por el fabricante italiano Bimota y presentada por primera vez en el año 2007 
[33], es una motocicleta tipo supersport que emplea un sistema de suspensión delantero de 
dirección de buje central, concretamente el sistema desarrollado por la propia Bimota – ver 
Apartado 5.2.5. 
 
Figura 12 – Bimota Tesi 3D (2017). 
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Emplea como propulsor el motor de la Ducati Monster 1100, un bicilíndrico de 1.078 
centímetros cúbicos refrigerado por aire, lo que limita la potencia del conjunto a tan solo 
98CV.  Aun así, compensa su “falta” de potencia con el uso de materiales compuesto como 
fibra de carbono para mantener el peso del conjunto en unos contenidos 170kg [34].  
Uno de los principales inconvenientes de esta motocicleta es sin embargo el sistema 
de dirección, compuesto por un sistema relativamente complejo de articulaciones que 
conectan a través del chasis. Esta ausencia de una conexión directa entre el manillar a la rueda 
delantera llega a generar una cierta falta de sensibilidad de la dirección y, en el peor de los 
casos, pueden producirse imprecisiones en la dirección por holguras en las uniones [35].  
Pese a todo, el diseño original de la Tesi 3D se ha mantenido prácticamente igual con el 
paso de los años, habiendo sufrido solo pequeñas modificaciones.  
Su precio actual ronda los 32.000€ [36].  
5.4.2. Vyrus 987 C3 4V 
Producida por el fabricante italiano Vyrus, es la motocicleta con suspensión alternativa 
más potente comercializada en la actualidad alcanzando la tope de gama una potencia de 
211CV [37]. En cuanto a la suspensión delantera, emplea el mismo sistema que la Tesi 3D. Ello 
se debe a que el fabricante Vyrus trabajó inicialmente junto con Bimota durante el desarrollo 
de la Tesi, separándose a mitad del desarrollo para presentar su propia motocicleta; de ahí 
también las similitudes a nivel estético entre ambas motocicletas.  
El fabricante cuenta además con otros dos modelos esencialmente iguales pero que 
emplean motores con menor potencia:  
• Vyrus 986 M2 Street version: versión de calle del prototipo presentado por Vyrus 
para competir en la categoría de Moto2. Emplea el motor de 600cc de la Honda 
CBR600RR, desarrollando un total de 125CV. Su precio es de aproximadamente 
28.000€ para la versión de circuito, y 66.000€ para la versión homologada para 
calle [38]. 
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• Vyrus 984 C3 2V: lanzada como una versión económica de la 987 C3 4V. Emplea 
el motor bicilíndrico de 1078cc de la Ducati Monster 1000 refrigerado por aire, 
desarrollando tan solo 100CV. Su precio ronda los 60.000€ [39]. 
En lo que respecta a la 987 C3 4V, emplea el motor bicilíndrico de 1198cc de la Ducati 
1098R. Dicho motor a su vez se comercializa con varias configuraciones: dos de aspiración 
natural con 155 y 184CV, y una equipada con compresor volumétrico que consigue desarrollar 
211CV. El precio de ésta última es de unos 66.000€ [37].  
 
Figura 13 – Vyrus 987 C3 4V. 
Por su potencia y posición de conducción la Vyrus se clasifica como una superbike, 
aunque carece de carenado, lo que resulta poco adecuado considerando que es una 
motocicleta con una mayor potencia pensada para alcanzar altas velocidades a partir de las 
cuales la resistencia aerodinámica se vuelve más significativa. Otro punto discutible del diseño 
es la localización de los radiadores, situados en la parte más baja del carenado y estando 
orientados de manera inadecuada con respecto al flujo de aire. Además, carecen de cualquier 
tipo de protección lo que los hace relativamente vulnerables.  
Por último, y dado que comparte la misma configuración que la Tesi, posee los mismos 
inconvenientes en lo relativo a la dirección.  
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5.4.3. SBAY Omega 
Producida por el fabricante gaditano SBAY y comercializada a partir de 2016 [40]. Emplea 
un sistema de suspensión de dirección de buje central desarrollado por la compañía sueca ISR 
Sweden. A diferencia de las motocicletas anteriores, la Omega está fuertemente inspirada en 
las motocicletas custom americanas, pudiendo clasificarse como una streetfighter atendiendo 
a su posición de conducción y motor. Aun así, se ha incluido en este listado al estar anunciada 
por SBAY como una supersport.  
 
Figura 14 – SBAY Omega. 
Pese a lo que sugiere su apariencia, la Omega tan “solo” tiene 125CV, una cifra 
relativamente baja para una motocicleta cuyo peso es de 190kg. La culpa de ello la tiene el 
motor elegido, concretamente un Revolution V-Twin de 1247cc producido por Haley-Davidson 
[41]. A pesar de que posee una cilindrada considerable, los motores de Harley-Davidson son 
motores pensados para una conducción “de travesía” teniendo un mapa motor que favorece 
la conducción a bajas y medias revoluciones, haciéndolas más cómodas y prácticas. Por poner 
un ejemplo, el motor Revolution empleado en la Omega ofrece el par máximo a tan solo 
3.700rpm y la potencia máxima a 7.000rpm, mientras que el motor Superquadro de la Panigale 
da el par máximo a 9.000rpm y la potencia máxima a 10.750rpm.  
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 Otro punto criticable de esta motocicleta es el sistema de dirección pues, a 
diferencia de la Tesi o la Vyrus, la Omega hace uso de un sistema de cables push-pull. Este 
sistema, aparte de tener potencialmente las mismas desventajas en cuanto a la falta de 
sensibilidad e imprecisión en la dirección, resulta mucho más frágil y susceptible a rotura1.  
Posee un precio de partida de unos 48.000€ [42].  
5.5. Consideraciones geométricas y físicas de las motocicletas 
En el siguiente apartado se pasan a describir los parámetros geométricos y físicos 
fundamentales relacionados con el comportamiento dinámico de las motocicletas, 
especialmente aquellos directamente relacionados con el tren delantero y la física durante la 
frenada. Todos los conceptos introducidos durante este apartado servirán para sentar las 
bases de los cálculos y decisiones de diseños tomadas a posteriori.  
Respecto a la fuente, toda la información mostrada en este apartado sale del libro del 
autor Tony Foale [23]. 
5.5.1. Avance 
El avance es como se denomina a la distancia que existe entre el eje de rotación de la 
dirección y la proyección en el suelo de los puntos por los que pasan los ejes de giro cada una 
de las ruedas. En base a ello, se distingue dos avances: 
• Avance frontal: distancia medida en el plano lateral desde el eje de rotación de 
la dirección hasta la proyección vertical del eje de giro la rueda delantera en el 
suelo.  
• Avance posterior: distancia medida en el plano lateral desde el eje de rotación 
de la dirección hasta la proyección vertical del eje de giro la rueda trasera en el 
suelo.  
 
                                                     
1 Desgraciadamente, no se ha encontrado documentación alguna que describa el funcionamiento del 
sistema o pruebas de periodistas del motor sobre la conducción de esta, por lo que el análisis realizado no 
encuentra refrendo experimental en la literatura.  
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Dichos avances se miden de forma perpendicular al eje de rotación de la dirección, 
siendo la forma técnicamente correcta de hacerlo. Por dicho motivo reciben también el 
nombre de avances reales.  
 
Figura 15 – Esquema mostrando las dos formas de medir el avance: suelo (izquierda) y real (derecha). 
Sin embargo, fabricantes y autores prefieren usar una forma alternativa de llevar a cabo 
dicha medida y que consiste en tomar la distancia de forma paralela a la línea de suelo. Para 
ambos avances (frontal y posterior) se toma como punto de partida la intersección del eje de 
giro de la dirección con la línea de suelo. Estos avances reciben el nombre de avances de suelo 
y serán los que se utilizarán a lo largo del presente documento. 
La función principal del avance es proporcionar una cierta cantidad de estabilidad en la 
dirección gracias al efecto autocentrante, además de tener una gran importancia durante el 
inicio de la inclinación durante la toma de una curva. 
 
Figura 16 – Vista superior de los neumáticos mostrando la diferente alineación con respecto a la línea de 
trayectoria durante la toma de una curva. 
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Dicho efecto autocentrante tiene lugar gracias al par generado cuando la rueda se 
encuentra a un determinado ángulo con respecto a la línea de trayectoria – ver Figura 16. Ello 
hace que el punto de contacto de los neumáticos con el suelo deje de estar contenido con la 
línea de trayectoria, lo que somete a dichos puntos de contacto a una fuerza lateral que tiende 
a alinearlos nuevamente con la misma  efecto autocentrante. 
Aunque este efecto está presente en ambas ruedas, al tener ambas los puntos de 
contacto con el suelo más atrasados que el eje de dirección, es mucho más acusado en la 
rueda delantera debido a que está sometida a un mayor ángulo de giro, aun teniendo la 
trasera un brazo de palanca más largo (equivalente al avance posterior) – ver Figura 12. 
Por ello, resulta de vital importancia tener en cuenta cómo afecta el valor de avance 
frontal según las características dinámicas que se busquen en la motocicleta: 
• Un aumento en el avance conlleva un aumento del brazo de palanca, 
incrementando el efecto autocentrante y mejorando la estabilidad de la 
motocicleta a alta velocidad.  
• Una reducción del avance hace que se reduzca el brazo de palanca, reduciendo 
el efecto autocentrante y mejorando la maniobrabilidad de la motocicleta a baja 
velocidad. 
 En resumen, una mejora de la maniobrabilidad lleva asociada una pérdida de 
estabilidad a alta velocidad y viceversa, por lo que al final se debe buscar un compromiso en 
función del uso al que esté destinado la moto. 
De forma ilustrativa, los valores típicos de avances empleados en la actualidad son los 
siguientes: 
• Avance frontal: 50 – 100mm. 
• Avance posterior: 1.300 – 1.500mm. 
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5.5.2. Lanzamiento 
El lanzamiento es el ángulo que forma el eje de giro de la dirección con respecto a la 
vertical. Dicho ángulo se usa fundamentalmente por motivos constructivos ya que en caso de 
no emplearse (ver ejemplo de ángulo nulo en la figura 17) obligaría a situar al conductor más 
hacia delante en la motocicleta, lo que adelantaría significativamente el centro de gravedad. 
Esto, como se verá en el siguiente apartado, penalizaría la frenada al hacer que la motocicleta 
fuese más propensa a sufrir un “caballito frontal” o stoppie.  
 
Figura 17 – Ejemplo de dos disposiciones con un ángulo de lanzamiento estándar (izquierda) y nulo (derecha).  
De forma estándar los fabricantes emplean generalmente valores de lanzamiento de 
entre 23 a 30 grados; aunque existen excepciones como son algunas configuraciones de 
dirección de buje central que emplean ángulos de lanzamiento de entre 10 y 15 grados gracias 
a que no hay una unión directa entre la rueda y el manillar. 
Sin embargo, más allá de su justificación constructiva no se ha podido demostrar con 
certeza que su utilización per se mejore la maniobrabilidad o conducción. Aunque, como se 
verá a continuación, el empleo de valores de lanzamiento altos sí que llega a producir un 
empeoramiento en la conducción; bien de forma de directa por efecto del lanzamiento en sí, 
o bien debido a modificaciones geométricas que se deben realizar en función del éste.   
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Reducción del avance 
 
Figura 18 – Comparativa del avance frontal para un ángulo de lanzamiento 0º (izquierda) y un ángulo de 20º 
(derecha). 
Partiendo de un avance de suelo determinado, a medida que se aumenta el lanzamiento 
se produce una reducción del avance real reduciendo a su vez el brazo de palanca y, por 
consiguiente, el efecto autocentrante de la rueda – ver Figura 18. Por tanto, para mantener 
constante el avance real al aumentar el lanzamiento se deberá aumentar el avance de suelo. 
 
Figura 19 – Gráfica mostrando la reducción del avance de suelo para diferentes ángulos de lanzamiento, en 
función del ángulo de dirección aplicado.  
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A su vez, cuanto mayor sea el lanzamiento mayor será la reducción del avance a medida 
que aumenta el ángulo de giro de la dirección – ver Figura 19. Ello implica una reducción en la 
estabilidad a media-baja velocidad durante la toma de curvas al reducirse el efecto 
autocentrante. En el caso de curvas a alta velocidad esta reducción del avance es menos 
relevante puesto que rara vez se superan ángulos de dirección de más de 7º. 
Aumento de la caída del neumático 
La caída del neumático es un fenómeno que sufre una motocicleta normal (ángulo de 
lanzamiento y avance positivos) puesta de pie, donde cierta parte del giro de la dirección se 
“convierte” en una reducción de la altura máxima del neumático. Para ilustrar mejor este 
efecto basta con mirar el caso extremo suponiendo un lanzamiento de 90º, en el cual el giro 
en la dirección provocaría una caída máxima del neumático sin llegar a producir ningún ángulo 
de giro de la rueda con respecto a la línea de trayectoria – ver Figura 20. 
 
Figura 20 – Esquema mostrando el efecto de la caída del neumático para dos casos extremos: ángulo de 
lanzamiento 90º (izquierda) y 0º (derecha).  
Por supuesto, las motocicletas comerciales actuales no llegan a superar por lo general 
un lanzamiento de más 30º por lo que el efecto de caída del neumático no llega a ser tan 
acusado. Además, dado que el efecto de caída no empieza a ser significativo hasta que no se 
superan los 15º de dirección aproximadamente – ver Figura 21 – no llega a producirse una 
diferencia notable en giros a alta velocidad (se usan ángulos de giro pequeños). Por el 
contrario, sí que penaliza la maniobrabilidad a media-baja velocidad, donde se emplean 
ángulos de giro de mayores.  
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Figura 21 – Gráfica mostrando la variación de la caída del neumático según el ángulo de giro de la dirección, 
para varios ángulos de lanzamiento.  
El motivo por el cual la caída del neumático empeora la maniobrabilidad tiene que ver, 
además de con la reducción del “giro efectivo” en la dirección, con el desplazamiento del 
centro de gravedad de la rueda fuera del plano definido por la línea de trayectoria. Ello 
provoca que para devolver a la dirección a su posición original (0º) se debe elevar el peso 
soportado por la cabeza de la suspensión, lo cual se opone al efecto autocentrante del avance, 
penalizando el equilibrio y la estabilidad de la dirección en línea recta; aunque favorece el 
direccionado de la rueda a la hora de tomar una curva estando inclinados (maniobras a baja 
velocidad). 
Aumento del ‘offset’ con el eje de giro 
Por lo general, y tal como se mencionó en el apartado del avance, es recomendable 
tener entre 50 y 100mm de avance frontal de suelo para garantizar una correcta estabilidad. 
Sin embargo, dependiendo del ángulo de lanzamiento empleado y del diámetro del 
neumático, se darán casos donde resulte en un avance de suelo excesivo. En esos casos será 
necesario aplicar a su vez un determinado offset (desviación entre el eje de rotación de la 
dirección y el eje de giro de la rueda) para seguir manteniendo el avance requerido. 
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Figura 22 – Esquema mostrando el offset necesario para tener un mismo avance con diferentes ángulos de 
lanzamiento.   
A mayor sea el lanzamiento mayor será el offset necesario aplicar lo que conduce a una 
mayor inercia en la dirección, empeorando la dirección. En ese sentido las configuraciones 
tipo dirección de buje central tienen la ventaja de no necesitar offset al emplear un 
lanzamiento menor.  
5.5.3. Fuerzas 
Una vez introducidos algunos de conceptos geométricos más relevantes en el diseño de 
una motocicleta, se pasa a continuación a tratar de forma muy resumida la física que existe 
tras las fuerzas principales a las que está sometida una motocicleta, al ser un aspecto clave 
para determinar las reacciones que soportará cada elemento de la estructura y cómo se 
comportará la motocicleta en términos globales. 
Dentro de este apartado uno de los grandes protagonistas es el centro de gravedad 
(CG), cuya influencia en el comportamiento dinámico es mucho más relevante en las 
motocicletas que en otros vehículos como los coches de pasajeros, los fórmula 1, los 
superdeportivos, etc. Ello se debe a la elevada altura a la que se encuentra el CG con respecto 
a la distancia entre ejes, teniendo de media un ratio de aproximadamente el 50%. 
Pasando al tipo de fuerzas a las que puede estar sometida una motocicleta se tienen las 
siguientes: 
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• Inercial: fuerzas ocasionadas por las aceleraciones y frenadas, así como por la 
toma de curvas.  
• Gravitacional: producto de la acción de la gravedad sobre la masa.   
• Aerodinámicas: debidas a la resistencia aerodinámica a la que están sometidas 
las zonas de contacto con el flujo del aire. 
• Torque: como reacción a la aceleración en el cigüeñal y el embrague, etc. Estas 
fuerzas solo se tienen en cuenta a lo largo de los componentes del tren trasero.  
Tal como se detallará en el Apartado 9.1 sólo se tendrá en cuenta las reacciones 
derivadas de las fuerzas inerciales y gravitacionales. En el caso de las fuerzas inerciales, estas 
se clasificarán a su vez en dos tipos en función de la dirección de aplicación de estas: 
longitudinales y laterales.  
Fuerzas longitudinales 
Actúan en el plano en el que quedan contenidas ambas ruedas. Dichas fuerzas se ven 
afectadas únicamente por la distancia entre ejes, la posición del centro de gravedad y la 
aceleración y masa de la motocicleta y el piloto.  
 
Figura 23 – Esquema simplificado de una motocicleta para el cálculo de las cargas longitudinales. 
Para el cálculo de las fuerzas longitudinales basta con multiplicar los valores de 
aceleración correspondientes (aceleración debida al movimiento y aceleración de la gravedad) 
por el valor de masa situado en el centro de gravedad. A continuación, se plantea el balance 
de fuerzas y momentos y se calculan las reacciones que recibe cada neumático.  
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Del esquema de la Figura 23 también se puede obtener una conclusión inmediata y es 
que durante las aceleraciones o desaceleraciones se produce una transferencia de cargas 
entre las ruedas: en caso de una aceleración la carga la recibe la rueda trasera, mientras que 
en una desaceleración es la delantera la que recibe la carga.  
En el caso extremo, toda la carga la recibiría una de las ruedas dando lugar a los 
famosos “caballitos”, tanto frontales (stoppies) como posteriores (wheelies). Dejando a un 
lado las disciplinas que buscan intencionadamente este tipo de maniobras, los caballitos 
resultan nefastos puesto que limitan la aceleración máxima (o desaceleración) de la 
motocicleta. Para poder entender mejor este fenómeno desde el punto de vista físico, se 
empleará de nuevo el esquema de la Figura 23 suponiendo el caso de una aceleración.  
 
Como se puede apreciar, se tienen dos fuerzas principales en el sistema: Fa (fuerza 
debida a la aceleración lineal de la motocicleta) y Fg (fuerza debida a la aceleración de la 
gravedad). Tal como se comentó recién, la situación límite es aquella en la que toda la carga 
recae en una sola rueda dejando a la otra sin carga que la pueda seguir manteniendo en el 
suelo. Físicamente, y según el ejemplo propuesto, dicha situación se daría cuando el momento 
(con respecto al punto B) generado por el producto 𝐹𝑎 · ℎ superase el momento producto de 
𝐹𝑔 · (𝐿 − 𝑥).  
En resumen, se necesita que el momento debido a la aceleración de la moto sea lo más 
bajo posible, mientras que el momento producto de la aceleración de la gravedad sea lo más 
alto posible. Para lograr esto basta con bajar el centro de gravedad y desplazarlo lo más hacia 
la izquierda posible.  
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Sin embargo, hay que recordar que durante la desaceleración el esquema de fuerzas es 
básicamente el mismo, pero con la componente Fa en sentido contrario y el centro de rotación 
localizado en el punto de contacto del neumático delantero con el suelo; por ello, desplazar 
el centro de gravedad hacia la izquierda penalizaría la capacidad de frenado al reducir el brazo 
de palanca.  
Queda claro entonces que si bien el centro de gravedad conviene que esté situado lo 
más bajo posible para favorecer tanto la aceleración como la desaceleración no se puede 
aplicar la misma regla para su posición longitudinal, puesto que en el momento que se 
favorece una, se penaliza la otra. 
 Por todo ello, resulta lógico que el centro de gravedad deba estar situado 
preferiblemente a la mitad de la distancia entre ejes.  
 
Figura 24 – Esquema simplificado de una motocicleta para el cálculo de las cargas longitudinales. 
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Por último, y a modo de referencia, se puede emplear el método sugerido por el autor 
Tony Foale que indica que si se desea evitar un caballito bajo la acción de una aceleración de 
1G el centro de gravedad debe colocarse más hacia delante y hacia debajo de la línea recta 
que se forma tomando como origen el punto de contacto del neumático con el suelo y con un 
ángulo de 45º. En el caso de la aceleración, el esquema sería tal cual se ve en la Figura 24, 
mientras que en el caso de una desaceleración el origen se situaría en la rueda delantera.  
Fuerzas laterales 
Se entiende como fuerzas laterales aquellas que están contenidas en el plano de suelo 
o bien en planos paralelos a este y que tienen su origen en la toma de una curva. A priori 
cabría pensar que dichas fuerzas laterales son únicamente las fuerzas centrífuga y centrípeta 
que afectan al centro de masas de la motocicleta y a los neumáticos respectivamente; sin 
embargo, existe otra fuerza producto del ángulo que se debe aplicar para tomar una curva.  
Antes de pasar a describir esta fuerza es necesario entender el mecanismo de giro de 
una motocicleta, para lo cual nos apoyaremos en la siguiente figura. 
 
Figura 25 – Vista superior del neumático delantero en el momento de tomar una curva, sin y con ángulo de 
dirección aplicado (izquierda y derecha respectivamente). 
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Se plantea el caso de una rueda en posición vertical respecto al suelo, que sigue la 
trayectoria curva que se puede ver en la Figura 25. En caso de que la rueda estuviese alineada 
con la dirección de la curva el resultado sería que la rueda tendería a seguir recta a lo largo de 
la tangente de la misma, tal como pasa en la figura izquierda.  
Por tanto, queda claro que para dirigir la rueda hacia el centro de la curva se debe girar 
la dirección más allá de la línea de la curva, lo cual da lugar a un ángulo entre el plano de la 
rueda y la dirección tangente de la curva denominado ángulo de dirección (o slip angle por 
su anglicismo).  
Puesto que la rueda ya no se encuentra desplazándose en la dirección hacia la que 
apunta se crea una variación entre la velocidad tangencial de la trayectoria y la velocidad 
periférica en el neumático, siendo esta última un poco menor. Este fenómeno crea una fuerza 
adicional que actúa en la dirección tangente a la trayectoria de la curva, oponiéndose al 
deslizamiento del neumático.  
 
Figura 26 – Esquema de la descomposición de fuerzas en la rueda delantera suponiendo que ésta se encuentre 
en posición vertical respecto al suelo.  
Esta fuerza se denomina fuerza de arrastre y actúa en conjunto con la fuerza centrípeta 
para dar lugar a la fuerza lateral resultante que actúa perpendicular a la rueda.  
A. B. Del Buono González Anexo I: Cálculos teóricos 
Trabajo Fin de Máster  38 
Volviendo a la fuerza centrípeta es necesario recordar que una motocicleta no se 
comporta de la misma forma que otros vehículos, puesto que necesita inclinarse para poder 
tomar una curva. Ello se debe al hecho de que una motocicleta es básicamente un sistema de 
equilibrio inestable, por lo que sin la acción de fuerzas externas no podría mantenerse de pie 
ante las perturbaciones originadas durante la conducción; además, el alto centro de gravedad 
favorece a un gran momento que tiende a volcar la motocicleta hacia afuera de la curva. 
De hecho, exceptuando pequeños giros a mínima velocidad, siempre deberá aplicarse 
un cierto grado de inclinación para afrontar la toma de una curva. Esta inclinación se la 
denomina caída o camber thrust (por su anglicismo) y aporta la ventaja de que obliga a la 
rueda a seguir una trayectoria de giro más cerrada, reduciendo el ángulo de giro de dirección 
necesario. Por este motivo se suele denominar a la fuerza centrípeta como fuerza de caída o 
camber force. 
Para entender físicamente cómo ayuda la caída a la toma de una curva se usará como 
referencia la siguiente figura.  
 
Figura 27 – Esquema de un motorista tomando una curva con una gran caída, estando especificado el centro de 
gravedad y las reacciones que ocurren en él.  
Tal como se puede deducir de la figura, y suponiendo que el centro de giro del sistema 
esté en la zona de contacto del neumático con el suelo, el sistema se encontrará en equilibrio 
siempre y cuando el momento generado por la fuerza de caída (o fuerza centrípeta) sea igual 
al momento generado por el peso. Por tanto, cuanto mayor sea la aceleración lateral a la que 
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esté sometida la motocicleta en conjunto con el piloto, mayor será la caída necesaria para 
contrarrestar dicha fuerza. A modo de ejemplo, para una aceleración lateral de 1G el centro 
de gravedad deberá estar inclinado a 45º para que la motocicleta pueda llevar a cabo el giro.  
Fuerzas combinadas 
En el sub-apartado anterior se introdujeron los causantes de las fuerzas laterales 
presentes en un neumático, aunque se trataron de forma individualizada las “contribuciones” 
debidas al ángulo de inclinación de la dirección y a la caída de la motocicleta. Sin embargo, en 
la realidad estas fuerzas actúan en conjunto para dar lugar a la verdadera fuerza lateral, o 
fuerza lateral combinada, que actúa en el neumático. 
  En el caso de la fuerza centrípeta (Fc), esta vendrá dada por reacción a la fuerza 
centrífuga a la que está sometida la motocicleta y el piloto en el momento de una curva, la 
cual puede calcularse de forma directa a partir del ángulo de caída que el piloto deba tomar 
para afrontar una curva determinada.  
El problema viene a la hora de considerar la contribución debida al ángulo de giro de la 
dirección, puesto que afecta de forma diferente al neumático trasero y delantero: 
• En el caso del neumático trasero dicha fuerza coincidirá con la fuerza lateral a la 
que está sometido el neumático debido a que el efecto del ángulo de dirección 
es prácticamente despreciable. 
• Por el contrario, en el neumático delantero el ángulo de dirección sí que será 
significativo por lo que la fuerza de arrastre hará aumentar el valor de la fuerza 
lateral combinada.  
De hecho, es gracias a la aplicación de un cierto ángulo de dirección que pueden tomarse 
curvas bajo mayores aceleraciones laterales al permitir aumentar la fuerza de reacción que se 
genera en el neumático. Aunque hay que tener en cuenta que al aumentar la reacción se está 
más próximo al límite de fricción del neumático, por lo que en ocasiones este aumento en el 
ángulo de dirección conduce a una pérdida de adherencia.  
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Figura 28 – Gráfico de la fuerza necesaria en el neumático para mantener una caída equilibrada, para 
diferentes ángulos de dirección y un coeficiente de fricción máximo de 1.  
Tal como se ve en la Figura 28 la relación entre el ángulo de dirección y el aumento de 
fuerza lateral combinada no es lineal, sino que varía de forma logarítmica en función de la 
caída. A su vez, se indica con una curva (azul) la fuerza lateral máxima en términos absolutos 
que es necesaria en el neumático para poder llevar a cabo un giro con una determinada caída.  
Como se puede observar, para una caída de unos 45º (la máxima caída que se puede 
lograr con un coeficiente de fricción de 1) es necesario aplicar entre unos 5-6º de ángulo de 
dirección para ser capaces de generar la fuerza necesaria en el neumático para poder llevar a 
cabo el giro. También se puede observar que un aumento del ángulo de dirección más allá de 
los 6º conllevaría a una ligera reducción de la fuerza, lo que daría como resultado una pérdida 
de la estabilidad.  
5.5.4. Círculo de fricción 
Aunque en el apartado anterior se ha tratado de forma independiente a las fuerzas 
longitudinales y laterales que actúan en el neumático, lo cierto es que en la realidad dichas 
fuerzas suelen actuar en conjunto en menor o mayor proporción. Dicho esto, y de cara a 
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afrontar los cálculos de las reacciones, es necesario entender que la máxima fuerza combinada 
que puede actuar en el neumático no es la suma directa de la máxima fuerza longitudinal y la 
máxima fuerza lateral, puesto que en dicho caso se superaría por mucho el límite de 
adherencia del neumático.  
También existe el inconveniente de que el cálculo de la fuerza lateral máxima resulta de 
una relación no lineal entre el ángulo de dirección y la caída, lo que conlleva a un cálculo muy 
complejo. Por dicho motivo se suele recurrir a un método gráfico denominado el círculo de 
fricción.  
 
Figura 29 – Círculo de fricción mostrando la descomposición de fuerzas para una fuerza combinada de 45º.  
El círculo se construye a partir de los valores máximos de fuerzas longitudinal y lateral 
calculados de forma independiente y se asume que el coeficiente de fricción del neumático 
en cualquier dirección es constante. A partir de ahí podrá calcularse la combinación de fuerza 
lateral y longitudinal a partir de una relación trigonométrica sencilla, donde el valor de fuerza 
resultante debe estar contenido en el interior del círculo de fricción.  
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Como ejemplo se supondrá que se tienen como valores de partida unas fuerzas 
longitudinal y lateral máximas de 1kN. Ello da lugar a un círculo cuyo “radio” es equivalente a 
1kN, por lo que cualquier combinación de fuerza longitudinal y lateral que no supere un valor 
de 1kN es posible.  
5.5.5. Centro instantáneo de rotación y anti-dive 
De cara a afrontar el diseño constructivo del sistema de suspensión delantero de doble 
basculante de este trabajo, que es en esencia un mecanismo de cuatro barras, resulta 
fundamental conocer cuál será la posición del centro instantáneo de rotación asociado a dicho 
mecanismo y su variación durante el recorrido de la suspensión, lo cual determinará las 
características anti-dive de la motocicleta.  
Antes de continuar con la explicación es necesario entender primero el concepto de 
dive. El dive (por su anglicismo) es como se denomina al fenómeno que experimenta una 
motocicleta durante una frenada y que implica la reducción de la altura a la que se encuentra 
el morro de la motocicleta, incluyendo el manillar, debido a la contracción de la suspensión 
delantera. Aunque una parte de este fenómeno tiene que ver con la transferencia de cargas 
durante la desaceleración, otra parte bastante más significativa tiene que ver con la 
configuración geométrica de la suspensión y la localización del pivote virtual del mecanismo.   
Pese a que una cierta cantidad de dive es deseable, como se verá más adelante, un 
exceso de este fenómeno provoca una penalización en la maniobrabilidad de la motocicleta 
debido al excesivo balanceo al que se ve sometido el conductor, además de reducir la longitud 
efectiva de la suspensión para absorber las irregularidades de la calzada durante la frenada. 
Por dicho motivo, resulta necesario entender (de forma conceptual) la influencia que tiene la 
configuración geométrica de la suspensión sobre este fenómeno. 
Explicado el fenómeno de dive, se pasa a continuación a describir de forma conceptual 
qué es el centro instantáneo de rotación (CIR), que es el punto respecto al cual giran el resto 
de los puntos de un sistema en un instante determinado. Dicho “punto” tiene la particularidad 
de que no recibe la acción de momentos y que su velocidad para un instante determinado es 
cero.  
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Figura 30 – Vista ampliada del sistema de suspensión trasero de una bicicleta de montaña mostrando la 
localización del centro instantáneo de rotación.  
La localización del CIR resulta inmediata con mecanismos que giran con respecto a un 
único pivote, ya que coincide con éste – ver Figura 30. Sin embargo, en mecanismos de barras 
más complejos dicho punto ya no coincide con ninguno de los pivotes físicos del sistema, sino 
que consiste en un “pivote virtual” que puede no estar contenido en el sólido.   
 
Figura 31 – Vista lateral de otro modelo de bicicleta de montaña mostrando la localización del centro 
instantáneo de rotación como un pivote virtual.  
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Poniendo como ejemplo la bicicleta mostrada en la Figura 31, se puede ver como el 
sistema de suspensión trasero lo conforma lo que en esencia es un sistema de 4 barras. Para 
dicho mecanismo, el CIR se encontrará en la intersección de las rectas formadas al conectar 
los puntos de articulación de los brazos superior e inferior. Tal como se puede observar, dicho 
centro instantáneo se encontrará en un pivote virtual “fuera” del sólido.  
Una vez entendido este concepto, queda por entender el efecto a nivel dinámico que 
tiene la posición de dicho centro instantáneo de rotación. Para ello es necesario primero 
determinar el porcentaje de anti-dive que posee el sistema en cuestión.  
 
Figura 32 – Ejemplo del cálculo del porcentaje anti-dive para una configuración de suspensión delantera tipo 
Telelever (BMW).  
Para entender la forma de calcularlo se usará como ejemplo la configuración tipo 
Telelever desarrollada por BMW – ver Figura 32. A continuación, se explica el proceso: 
1. Se comienza trazando las líneas que pasan por los puntos de articulación de las 
“barras” inferior y superior, prolongando ambas hasta que se intercepten. 
2. Se establece el CIR como dicho punto de intersección.  
3. Se traza una línea vertical (perpendicular al suelo) que pase por el eje de giro de 
la rueda posterior. 
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4. Se traza una recta desde el punto de contacto del neumático delantero con el 
suelo hasta el CIR y se prolonga hasta hacerla “cortar” a la recta vertical trazada 
en el paso 3. Se denomina a dicha recta como la línea de fuerza anti-dive. 
➢ En el caso de tener un sistema de suspensión de una sola barra que 
bascula con respecto a un pivote físico, la prolongación de dicha recta 
coincide con la línea de fuerza.  
5. Se traza también una recta horizontal que pase por el centro de gravedad y corte 
a la recta vertical trazada en el paso 3. La altura entre el suelo y dicho punto de 
intersección se considera como el 100% anti-dive. 
6. Por último, se determina el porcentaje de altura que tiene el punto de 
intersección de la línea de fuerza en comparación con el 100ª anti-dive, 
determinando así el porcentaje anti-dive del sistema.  
Siguiendo el procedimiento anterior se puede ver como la suspensión Telelever posee 
un porcentaje anti-dive de un 60%. Dicho porcentaje indica que debido a la transferencia de 
cargas durante la frenada el sistema de suspensión estará sometido a un 40% extra de fuerzas 
en comparación con el caso estático, las cuales actuarán comprimiendo aún más la 
suspensión. Es decir, en el caso de una desaceleración de 1G el sistema de suspensión recibirá 
una fuerza 1,4 mayor a la fuerza estática.  
De forma más global se puede razonar lo siguiente: 
• Anti-dive = 100%: Implica que bajo la acción de una frenada las fuerzas extra 
producidas durante la transferencia de carga serán soportadas únicamente por 
el mecanismo, sin afectar (comprimiendo o extendiendo) al sistema de 
suspensión.  
• Anti-dive < 100%: Las fuerzas extras generadas por la frenada actúan 
comprimiendo la suspensión.  
• Anti-dive > 100%: Las fuerzas extra generadas por la frenada actúan extendiendo 
la suspensión.  
Aunque a priori resulta evidente que un anti-dive superior al 100% no resultaría 
deseable, puesto que se desea que la suspensión trabaje comprimiendo, quizás resulta 
atractivo emplear un porcentaje anti-dive del 100%, reduciendo así el exceso de fuerza que 
A. B. Del Buono González Anexo I: Cálculos teóricos 
Trabajo Fin de Máster  46 
recibe el sistema de suspensión. Sin embargo, ello implicaría que las fuerzas fuesen recibidas 
mayoritariamente por la estructura de la suspensión haciendo excesivamente rígida la 
suspensión y reduciendo por tanto su capacidad para filtrar los impactos y las vibraciones 
debidas a las imperfecciones del asfalto. Además, se perdería cierto feed-back muy apreciado 
por los pilotos, puesto que el dive permite al piloto tener una idea de la “cantidad de 
frenado” que se está empleando. 
Por dicho motivo, es deseable un porcentaje anti-dive en torno al 40-60% que asegure 
una buena capacidad de amortiguación a la vez que sea capaz de transmitir un buen feed-back 
al piloto.  
 
Figura 33 – Esquema mostrando la supuesta localización del CIR para una suspensión mediante horquilla 
telescópica. 
Para terminar, se tomará como ejemplo el sistema de horquilla telescópica usado 
actualmente. A partir de la Figura 33 se determina que el porcentaje anti-dive es de 
aproximadamente un -93%, es decir, bajo una desaceleración de un 1G la suspensión 
delantera recibiría un 293% de exceso de esfuerzo en comparación con la fuerza estática. Se 
entiende por tanto por qué este sistema de suspensión es tan propenso al dive.  
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5.6. Software empleado 
Para la realización de este proyecto se ha empleado fundamentalmente el software de 
CAD/CAE/CAM CATIA V5, desarrollado por la compañía francesa Dassault Systèmes. Dicho 
software se ha empleado tanto para la parte de modelado tridimensional como para la parte 
de análisis por elementos finitos, así como para la realización de los planos de las piezas que 
así lo requieran.  
De forma adicional, se ha empleado también el software Autodesk VRED para la 
realización de los renders y videos incluidos como parte de la presentación.  
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6. Justificación del proyecto  
A continuación, se pasa a describir las dos justificaciones fundamentales que dan sentido 
a este proyecto. Por un lado, la justificación desde el punto de vista técnico para entender por 
qué se ha optado por una suspensión de doble basculante como alternativa a la suspensión 
por horquilla telescópica que domina el mercado. Y, en segundo lugar, la justificación de por 
qué se ha enfocado la motocicleta de este proyecto como una superbike con carenado. 
6.1. Limitaciones de la suspensión delantera por horquilla telescópica 
Habiendo introducido ya los conceptos teóricos sobre la física y geometría relativos a 
una motocicleta pueden comenzar a entenderse con mayor claridad las claras desventajas 
inherentes al sistema de suspensión por horquilla telescópica, las cuales se enumeran a 
continuación: 
• Gran tendencia al dive bajo la acción de la frenada debido al gran aumento de la 
fuerza que recibe la suspensión, llegando en frenadas intensas a triplicar la carga 
estática, lo que provoca una considerable compresión de los amortiguadores. 
Este fenómeno tiene a su vez los siguientes efectos indeseados: 
➢ Somete al conductor a un constante balanceo que empeora la 
conducción y dificulta el manejo.  
➢ Debido a la considerable reducción del recorrido de la amortiguación 
durante la frenada se dificulta la absorción de irregularidades presentes 
en la carretera.  
 
Figura 34 – Influencia del largo brazo de palanca en la integridad estructural. 
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• Debido al largo brazo de palanca que existe desde el punto de contacto del 
neumático con el suelo hasta la tija las fuerzas torsionales que recibe el buje de 
dirección son muy elevadas, lo que obliga a reforzar considerablemente el chasis 
haciéndolo más pesado y, por consiguiente, elevando el centro de gravedad del 
conjunto.  
 
Figura 35 – Empleo del offset en el eje de giro del neumático para disponer de un montante más larga que 
permite un mayor soporte. 
• A su vez, las fuerzas generadas debido al largo brazo de palanca llegan a generar 
una peligrosa flexión en los tubos, que puede conducir a desplazamientos 
laterales excesivos o al doblado de estos – ver Figura 34. Esta situación se vuelve 
crítica cuando la amortiguación está completamente extendida, puesto que se 
reduce la superposición del montante y el tubo deslizador, reduciendo el soporte 
para resistir dicha carga – ver Figura 35. 
• Por último, y dado que la amortiguación y la dirección están conectadas 
mediante un mismo elemento, aquellas vibraciones e impactos que no sean 
correctamente absorbidos pasarán directamente a la dirección empeorando 
sustancialmente la sensibilidad en la misma por parte del piloto. 
6.1.1. Selección de la suspensión delantera  
Tal como se puede ver, la suspensión delantera por horquilla telescópica posee claras 
limitaciones desde un punto de vista técnico, muchas de las cuales se vuelven especialmente 
significativas en motocicletas deportivas debido a la gran velocidad y fuerza de frenado que 
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llegan a desarrollar. Queda claro entonces el motivo por el cual se ha optado por el uso de una 
motocicleta con una suspensión delantera alternativa.  
Respecto a esto, la decisión sobre el tipo de suspensión a emplear ha estado basada 
desde el punto de vista de la funcionalidad y margen de mejora. Desde el punto de la 
funcionalidad se ha comenzado haciendo un repaso de los diferentes tipos de suspensión 
desarrollados (ver Apartado 5.2), buscando aquellos que mejor sean capaces de suplir las 
carencias del sistema por horquilla telescópica. En base a ello los mejores sistemas de 
suspensión serían el Telelever de BMW, la dirección de buje central de Bimota y el doble 
basculante.  
Llegados a este punto se pasa a considerar el margen de mejora de estos, es decir, 
cuánto de “nuevo” se puede aportar al diseño existente de forma que se obtenga una mejora 
significativa. En este sentido tanto el Telelever como el sistema de suspensión de Bimota 
llevan años siendo empleados y desarrollados, por lo que su margen de mejora es muy 
estrecho. Tanto es así que el diseño original de la Tesi 3D se ha mantenido prácticamente igual 
desde su primera salida al mercado, mientras que los sistemas Telelever de BMW llevan a su 
vez años sin presentar ninguna mejora sustancial. 
A diferencia de las suspensiones anteriores, que siguen contando con presencia en el 
mercado actual, el último representante de la suspensión por doble basculante fue la ELF E, la 
cual llegó a cosechar numerosos reconocimientos durante los años setenta y ochenta. Sin 
embargo, los continuos problemas mecánicos y la falta de fiabilidad, junto con la marcha del 
ingeniero jefe del proyecto (Andre de Cortanze) y la compra de la empresa por parte de 
Honda, acabaron por dejar en el olvido este sistema de suspensión [30].Pese a todo, es un 
sistema de excelentes cualidades mecánicas y con un enorme margen de mejora dado que no 
ha evolucionado más desde su “desaparición” en 1983.  
Entrando a las ventajas concretas que ofrece esta suspensión se tienen las siguientes: 
• Buenas características anti-dive, lo que mejora sustancialmente la conducción 
bajo la acción de frenadas intensas, especialmente a alta velocidad. 
• Bajo centro de gravedad debido a la configuración geométrica del conjunto.  
• Alta rigidez torsional debido al menor brazo de palanca.  
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• Necesidad de un menor ángulo de lanzamiento al no haber una conexión directa 
entre la rueda y la dirección, lo que conduce a una menor reducción del avance 
al girar la dirección. Además, se evitar tener que emplear un offset entre el eje 
de giro de la dirección y el eje de giro de la rueda, lo que reduce las inercias en 
la dirección. 
• Mayor facilidad a la hora de cambiar la rueda en comparación con otros sistemas 
de dirección de buje central como el de Bimota.  
• Posibilidad de modificar fácilmente el lanzamiento o el avance mediante un 
ligero cambio de longitud de los basculantes.  
Sin embargo, y tal como se trataron durante el Apartado 5.2.6, este sistema de 
suspensión posee desventajas que son incompatibles con una motocicleta superbike “de calle” 
como el limitadísimo ángulo de giro en la dirección (en uno de los sentidos de giro) y la 
imposibilidad de emplear un sistema de frenado de doble disco.  
En base a todo lo anterior, se ha optado finalmente por llevar a cabo un diseño original 
que integre los principios de funcionamiento de los sistemas de dirección de buje central de 
Bimota y de doble basculante desarrollado por Hossack. La idea es obtener un sistema de 
suspensión que pueda ofrecer las ventajas del sistema de doble basculante, pero pueda 
disponer de un mayor ángulo de giro de la dirección y, fundamentalmente, pueda equipar un 
sistema de frenado de doble disco.  
En cuanto al sistema de dirección empleado se tratará en el Apartado 10.4, puesto que 
fue una decisión de diseño se consolidó a posteriori durante la fase de modelado. 
6.2. Ausencia de motocicletas superbike con suspensiones alternativas 
Tal como se ha visto en el repaso de las motocicletas deportivas actuales con 
suspensiones alternativas ninguno de los modelos comercializados, a excepción de las Vyrus 
987 C3 V4, puede considerarse una deportiva de altas prestaciones o superbike. De hecho, si 
bien es cierto que la Vyrus 987 C3 V4 es considera como tal, la ausencia de carenado penaliza 
significativamente la conducción a alta velocidad, que es una de las cualidades que se espera 
de este tipo de motocicletas. 
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Queda claro entonces que la motocicleta que debe buscarse realizar en este trabajo es 
una superbike con carenado que pueda aprovechar al máximo las ventajas que aporta el 
sistema de suspensión delantero de doble basculante, posicionándose como una alternativa 
real a las motocicletas superbike con horquilla telescópica ofrecidas por el resto de 
fabricantes.  
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7. Selección del modelo de partida 
Puesto que el objetivo de este proyecto es poder ofrecer un prototipo de superbike 
viable y no algo meramente conceptual queda claro que se deben presentar los componentes 
del sistema de suspensión y del carenado en conjunto con el resto de componentes principales 
que compondrían la motocicleta. En base a ello, se tiene dos opciones: 
• Diseñar y modelar al completo todos y cada uno de los componentes que 
componen la motocicleta.  
• Aprovechar un modelo de motocicleta comercializada en la actualidad para 
usarla como “base” sobre la que se pueda adaptar el nuevo sistema de 
suspensión/dirección, teniendo que diseñar únicamente los componentes que lo 
conformen.  
Como es obvio, modelar al completo todos los componentes resulta completamente 
inviable debido a la enorme complejidad que implican algunos de ellos como: el motor, el 
árbol de transmisión, sistema de frenos, etc. Por tanto, se ha optado por la segunda vía de 
aprovechar un modelo ya existente.  
El primer paso ha consistido en realizar una extensa búsqueda entre los modelos de 
superbike relativamente modernos (del año 2010 en adelante) intentando encontrar aquellos 
de los cuales se pudiesen obtener modelos 3D, planos, vistas ortogonales o valores 
dimensiones de sus componentes. Sin embargo, no pudo encontrarse al final información 
suficiente de ningún modelo, por lo que hubo que buscar otras vías para disponer de la 
información dimensional necesaria. De entre las diferentes vías consideradas se optó 
finalmente por el uso de una maqueta a escala, la cual debía cumplir los siguientes requisitos: 
• Ser del máximo tamaño posible para facilitar la toma de medidas, las cuales se 
llevarían a cabo mediante un calibre o pie de rey. 
• Ser un modelo de superbike actual y en una versión de calle (descartados 
modelos de competición). 
• Tener el máximo nivel de fidelidad posible en los componentes y, a ser posible, 
que fuesen desmontables.  
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En base a dichas condiciones, solo pudo encontrarse un modelo de motocicleta válido: 
la Ducati Panigale 1199 (2012), comercializada por el fabricante Tamiya.  
 
Figura 36 – Maqueta a escala de la Ducati Panigale 1199 de Tamiya, montada y pintada.  
 
Cabe destacar que la maqueta cuenta con la 
licencia de producto oficial de la propia Ducati, lo que 
respalda la fidelidad dimensional y geométrica de las 
piezas. 
7.1. Ficha técnica del modelo escogido 
Una vez escogido un modelo comercial, se listan a continuación los valores más 
relevantes de cara al diseño y/o cálculo, extraídos directamente de la ficha técnica [43], [44]: 
Datos generales  
Recorrido suspensión delantera 120mm 
Recorrido suspensión trasera 130mm 
Dimensiones neumático delantero 120/70 ZR17 
Lanzamiento 24,5º 
Avance frontal de suelo 100mm 
Distancia entre ejes 1.437mm 
Diámetro rueda delantera 570mm 
Peso en seco 164kg 
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Reparto de peso  
Sin conductor 50/50 
Con conductor 52% (delante) – 48% (atrás) 
Capacidad depósito de gasolina 17l (11,56kg) 
Capacidad líquido refrigerante 2,3l (2,3kg) 
Capacidad aceite 3,7l (3,4kg) 
Velocidad máxima 287,1km/h 
Amplitud de giro dirección  54º 
P.V.P. 21.590€ (en España [45])  
 
Datos motor  
Modelo  Superquadro 
Cilindrada 1.198cc 
Potencia máxima 195CV – 10750rpm 
Par máximo 132Nm – 9.000rpm 
Refrigeración Agua 
Cilindros  2 en V (45º) 
 
Datos adicionales  
Peso máximo del piloto 80kg2 
Peso total 260kg (peso en seco + líquidos + piloto) 
 
7.2. Modelado 3D de los componentes de partida y particularidades 
geométricas de la Ducati Panigale 
Tal como se indicó en el apartado anterior, la finalidad de seleccionar un modelo de base 
es centrar el trabajo en los componentes de diseño original, pero completando la 
configuración sobre la base de un producto existente, de forma que se pueda obtener un 
                                                     
2 Para el peso del piloto se ha establecido el peso de un adulto promedio según la población 
norteamericana, en función del estudio publicado en la revista BMC Public Health [64], al ser la población con la 
masa promedio más alta según la registrada en el estudio. Si bien puede parecer bajo dicho valor de masa, es 
necesario recordar que para sacar partido de todas las capacidades dinámicas que puede ofrecer una motocicleta 
de estas características el piloto a disponer de una muy buena condición física. Por poner un ejemplo, de la 
parrilla actual (a fecha de este trabajo) de MotoGP (máxima categoría del Campeonato del Mundo de 
Motociclismo) el piloto más “pesado” tiene 77kg [65], estando la mayoría de los pilotes restantes entre los 60-
70kg. 
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producto final lo más real y completo posible. Aunque por supuesto, es no excluye de la 
necesidad de modelarlos.  
 
Figura 37 – Montaje parcial de la maqueta de Tamiya mostrando los componentes originales de la Ducati 
Panigale que se modelarán (exceptuando el subchasis de la dirección). 
Como herramienta de modelado se ha optado por el software CATIA V5, empleando 
varias imágenes de referencia obtenidas de la página oficial de Ducati y midiendo las piezas 
de la maqueta a partir de un pie de rey (y multiplicando por la escala).  
A la hora de modelar se ha intentado ser lo más preciso posible tanto en la toma de 
medidas y referencias como en la reproducción de los detalles geométricos. La razón es 
simple: cuanto más se parezcan las piezas modeladas a las piezas originales más realista será 
el producto obtenido, de manera que en el caso de querer construir finalmente el prototipo 
las modificaciones que se deban hacer sean mínimas. Otro motivo para intentar reproducir 
con la máxima fidelidad los componentes originales de la motocicleta de partida es poder 
prever el espacio que necesitarán todos los demás componentes como: escapes, admisión de 
aire, depósito de combustible, colines, radiadores, etc. Si no se considerasen dichos 
componentes muy probablemente conduciría a un producto inservible, ya que se generarían 
severas interferencias entre los componentes.  
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Una particularidad de esta motocicleta que se “descubrió” a posteriori una vez se había 
comenzado el modelado de las piezas es que emplea una configuración de chasis muy 
particular denominada stressed engine y que consiste en emplear el motor como un elemento 
estructural del chasis para transmitir esfuerzos y momentos [23, pp. 1-14]. 
 
Figura 38 – Esquema de la configuración stressed engine empleada en la Vicent-HRD. 
Por supuesto, este concepto no es nuevo, habiendo sido usado por primera vez en 1936 
por el fabricante británico Vincent Engineers. La justificación detrás de este sistema es 
aprovechar la enorme rigidez del motor para usarlo como elemento estructural, evitando así 
la necesidad de usar chasis completo; lo cual conduce a un significativo ahorro de peso y un 
mayor espacio disponible para el resto de componentes.  
Sin embargo, para usar este tipo de configuración de chasis el motor debe ser 
especialmente diseñado como un elemento estructural. En el caso concreto de la Ducati 
Panigale 1199, el motor Superquadro equipa un total de cuatro pernos (dos en cada cabeza 
del cilindro) a los que se ancla el subchasis delantero, así como un alojamiento en la parte 
inferior trasera por la que pasa el eje del basculante trasero. 
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Figura 39 – Corte transversal del motor y subchasis delantero de la Ducati Panigale mostrando los 
puntos de anclaje del subchasis al motor. 
Volviendo al modelado de componentes, lo cierto es que el motor ha sido el 
componente más crítico a la hora de modelar puesto que no solo se debía garantizar al 
máximo posible su geometría general, sino que además la distancia y alineación de los puntos 
de anclaje con el subchasis y el basculante debían ser lo más exactos posibles.  
Por último, y tal como se puede comprobar a partir de la Figura 40, existen algunos 
componentes del motor original que no se han incluido. El primero son los cuerpos de 
admisión de aire puesto que no son relevantes de cara a la realización del modelado más allá 
de dejar simplemente el espacio previsto para ellos. El segundo es el radiador de aceite (caja 
negra en el lateral derecho del motor) puesto que provocaba interferencias que hacían 
imposible el acoplamiento del chasis – para más detalles ver Apartado 10.3.4. Dicho radiador 
deberá ser simplemente recolocado en otro punto donde no cause interferencias.  
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Figura 40 – Comparativa entre el motor real (arriba) y el motor modelado (abajo). 
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8. Esquema cinemático  
Una vez introducido todo el trasfondo técnico de este trabajo, así como el tipo de 
sistema suspensión que se desea diseñar, se pasa a describir el esquema cinemático del 
conjunto.  La definición del mismo ha supuesto el pilar fundamental de este trabajo, pues a 
partir del esquema cinemático se han modelado cada uno de los componentes.  
Para apreciar de manera más clara a nivel cinemático las características que tiene el 
sistema Dual-Link se comenzará describiendo la cinemática de una suspensión convencional 
por horquilla telescópica – ver Figura 41. 
 
Figura 41– Esquema cinemático de una suspensión delantera por horquilla telescópica. 
En este tipo de sistema de suspensión-dirección el eje de giro de la rueda (en verde) gira 
solidario con el eje de la dirección al estar ambos ejes acoplados a una misma estructura (a 
través de la horquilla y tija). A su vez, la acción de la suspensión se lleva a cabo por compresión 
de los tubos deslizantes en el interior de los montantes siguiendo un recorrido lineal.  
Pasando ahora a tratar el mecanismo del Dual-Link – ver Figura 42 – lo primero que 
destaca es que el eje de la dirección queda separado físicamente del eje de la rueda, lo que 
en principio deja a la rueda sin conexión con el resto de la motocicleta.   
A. B. Del Buono González Anexo I: Cálculos teóricos 
Trabajo Fin de Máster  61 
 
Figura 42 – Esquema cinemático simplificado de la solución Dual-Link propuesta.  
Es necesario recordar que el lanzamiento debe mantenerse relativamente constante 
durante la acción de la suspensión por lo que el eje de dirección de la rueda debe mantenerse 
siempre con la misma inclinación respecto al suelo.  Para lograrlo se ha optado en un 
mecanismo de cuatro barras tradicional cuyos lados opuestos sean iguales y paralelos. En este 
tipo de mecanismo las barras se desplazan manteniendo el paralelismo con su opuesta.  
En base a dicho planteamiento, se han dispuesto dos mecanismos de cuatro barras a 
ambos lados, teniendo como “barras fijas” la propia estructura del chasis y como sus opuestas 
los montantes a los cuales se fijará la rueda (por medio de una estructura intermedia), 
debiendo permitir además el giro de dirección de esta. Para lograr esto último se conectarán 
los montantes de ambos lados por medio de una cruceta, haciendo que éstos se muevan de 
forma síncrona.  
Otra diferencia que presenta este sistema con respecto al sistema de horquilla 
telescópica es que el movimiento de suspensión sigue una trayectoria circular. Si bien esto no 
resulta deseable, en la práctica el movimiento resulta “casi lineal” gracias a la gran longitud 
de las barras superior e inferior (en comparación con las barras cortas) y a que el recorrido de 
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suspensión es relativamente pequeño – tan solo 120mm según figura en la ficha técnica de la 
motocicleta.  
Por último, y de que cara a que el lector pueda entender mejor el ensamblaje que se 
mostrará posteriormente, se sustituye el esquema cinemático planteado en la Figura 42 por 
las piezas modeladas que lo conforman de forma que sea más sencillo visualizar la forma de 
funcionamiento del conjunto cuando se presente de forma detalla en el Apartado 10. 
 
Figura 43 – Render parcial del sistema Dual-Link mostrando los componentes esenciales que conforman el 
mecanismo de suspensión.  
A partir de la figura anterior puede verse como en vez de emplear barras independientes 
a ambos lados de la estructura, se ha optado por unir las barras de ambos lados por pares 
conformando dos horquillas. Ello ayudará a dar una mayor rigidez al mecanismo y reducirá las 
probabilidades de que se produzcan desalineamientos.  
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Otra característica que resalta visualmente al unir por líneas imaginarias las 
articulaciones de la estructura es que no forma estrictamente un paralelogramo (lados 
opuestos iguales y paralelos). El primer motivo es que si la “barra fija” compuesta por el chasis 
tuviese que ser paralela a las barras que dan lugar a los montantes complicaría excesivamente 
la geometría del chasis o de los basculantes. El segundo motivo, que se tratará en detalle en 
el Apartado 10.3.4, es que si los basculantes fuesen paralelos no tendrían el porcentaje anti-
dive deseado.  
Aunque el hecho de que la estructura no dé lugar a un paralelogramo conlleva a una 
variación en el lanzamiento durante el recorrido de la suspensión, gracias a que la amplitud 
del movimiento de la suspensión es relativamente pequeña en comparación con la longitud 
de los basculantes, se consigue un lanzamiento prácticamente constante a lo largo del 
recorrido de esta, así como un buen comportamiento anti-dive – ver Apartados 11.2 y 11.3.  
Para finalizar, cabe resaltar que en esta primera aproximación del sistema de suspensión 
tampoco se incluye el mecanismo que deberá encargarse de conectar la dirección con la 
rueda, el cual se tratará más adelante en el Apartado 10.4. 
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9. Cálculos teóricos 
El siguiente apartado tiene como finalidad detallar todos los cálculos teóricos que se han 
realizado antes de comenzar con el proceso de modelado tridimensional. Dichos cálculos 
constituyen la base técnica en la que se apoya todo este trabajo fin de máster, permitiendo 
justificar de forma matemática todas y cada una de las decisiones de diseño tomadas en las 
fases de diseño iniciales.  
9.1. Cálculo de fuerzas máximas 
Aunque en el Apartado 5.5.3 se indicaron las diferentes fuerzas a las que puede llegar a 
estar sometida la motocicleta, solo se tendrán en cuenta las fuerzas de origen inercial y 
gravitacional. El motivo por el cual se descartan las otras es debido a las siguientes 
limitaciones: 
• Para el caso de las fuerzas de origen aerodinámico se carece de un software de 
análisis de fluidos, así como de los conocimientos necesarios relativos a 
mecánica de fluidos en vehículos.  
• En el caso de las fuerzas debidas al torque transmitido por el cigüeñal y resto de 
componentes mecánicos, se omiten debido a que no se dispone de los 
componentes reales que conforman el motor. Independientemente, su 
influencia en el chasis sería prácticamente nula dado que el chasis de la 
motocicleta tomada como modelo de partida no se ve afectada por dichas 
fuerzas. 
Como ya se supondrá, el cálculo sólo contemplará las reacciones existentes en el 
neumático delantero, puesto que las reacciones provenientes del neumático trasero no 
afectarán al chasis o al resto de elementos del sistema de dirección.  
9.1.1. Sistema de referencia 
Antes de comenzar con los cálculos propiamente dichos se dejará indicado el sistema de 
referencia sobre el cual estarán referenciadas las distintas cargas del sistema.  
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Figura 44 – Croquis mostrando de forma esquemática el sistema de coordenadas elegido. 
Tal como se aprecia en el croquis de la Figura 45, el sistema de coordenadas tiene su 
centro en el punto de contacto de la rueda delantera con el suelo – punto A, siendo el punto 
B la zona de contacto de la rueda trasera con el suelo. Respecto a los ejes, se establecen de la 
siguiente forma: 
• Eje x: paralelo al suelo y contenido en el mismo plano que los neumáticos. 
• Eje y: paralelo al suelo y perpendicular al plano de los neumáticos 
• Eje z: perpendicular al suelo y contenido en el mismo plano que los neumáticos. 
Respecto a la orientación de cada eje, se considera la zona positiva la que va desde el 
centro de coordenadas hacia donde apuntan las flechas de cada eje.  
9.1.2. Fuerza longitudinal máxima 
De cara a plantear los cálculos es necesario identificar el punto en el que se calcularán 
las reacciones, así como la suposición que conduzca a la máxima fuerza. Para ello nos 
apoyaremos en el siguiente esquema donde se pueden apreciar las distancias y fuerzas 
principales.  
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Figura 45 – Esquema de una motocicleta deportiva con su centro de gravedad señalado.  
Puesto que los componentes a modelar (chasis y brazos de suspensión) “conectan” 
únicamente con la rueda delantera, no se verán afectados por las reacciones originadas en la 
rueda posterior. Por dicho motivo el punto de interés de cara a obtener las reacciones será el 
punto A.  
De cara a la suposición de carga se planteará el caso de una frenada con la máxima 
desaceleración posible empleando únicamente el freno delantero de forma que toda la 
reacción debida a la frenada la reciba el neumático delantero. A su vez se considera que la 
máxima desaceleración posible se da cuando toda la “masa” del sistema recae sobre la rueda 
delantera, es decir, justo de antes de producirse un caballito frontal o stoppie.  
 Por otro lado, es necesario disponer primero de la posición aproximada del centro de 
gravedad para poder obtener unos resultados lo más realistas posibles. En el caso de la 
posición longitudinal (eje x) puede determinarse a partir del dato de reparto de masas que 
figura en la ficha técnica de la Ducati Panigale 1199:  
52/48 → (𝐿 − 𝑥) = 0,52 · 1.437𝑚𝑚 | 𝑥 = 0,48 · 1.437𝑚𝑚 
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 De forma que: 
• 𝑥 = 689,76𝑚𝑚 
• (𝐿 − 𝑥) = 747,24𝑚𝑚 
A continuación, se debe calcular la posición en la vertical (eje y) del centro de gravedad, 
para lo cual se planteará el caso de la máxima aceleración – cuyo valor se conoce gracias a 
pruebas de aceleración. Concretamente, la Ducati Panigale 1199 es capaz de realizar el 0-
100km/h (0-27,78m/s) en tan solo 2,7 segundos [46], lo que implica: 
𝑎 =
𝑣
𝑡
=
27,78𝑚/𝑠
2,7𝑠
= 10,288𝑚/𝑠2 = 1,05𝐺 
Se plantean ahora las ecuaciones de equilibrio de fuerzas y momentos según las Leyes 
de Newton para un sistema en equilibrio: 
∑ 𝐹𝑥 = 0 → 𝐹𝑎𝑐𝑒𝑙 = 𝐹𝐵,𝑋 
∑ 𝐹𝑦 = 0 → 𝑊 = 𝑁𝐴 + 𝑁𝐵 
∑ 𝑀𝐵 = 0 → 𝑊 · 0,747𝑚 = 𝐹𝑎𝑐𝑒𝑙 · ℎ 
Puesto que se supone un caso de aceleración máxima se considera que el sistema se 
encuentra en el instante previo a realizar un caballito trasero o wheelie, debido a que toda la 
“masa” recae sobre la rueda trasera  𝑁𝐴 = 0. Anulado este término pueden resolverse los 
balances de fuerza de manera inmediata: 
𝐹𝑎𝑐𝑒𝑙 = 𝐹𝐵,𝑋 → 𝑚 · 𝑎𝑎𝑐𝑒𝑙 = 𝐹𝐵,𝑋 
260𝑘𝑔 · 10,288𝑚/𝑠2 = 𝐹𝐵,𝑋 
𝐹𝐵,𝑋 = 𝐹𝑎𝑐𝑒𝑙 = 2.674,9𝑁 
𝑊 = 𝑁𝐵 → 𝑚 · 𝑔 = 𝑁𝐵 
260𝑘𝑔 · 9,81𝑚/𝑠2 = 𝑁𝐵 
𝑁𝐵 = 𝑊 = 2.550,6𝑁 
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Despejando en el balance de momentos queda: 
𝑊 · 0,747𝑚 = 𝐹𝑎𝑐𝑒𝑙 · ℎ 
𝑁𝐵 · 0,747𝑚 = 𝐹𝐵,𝑋 · ℎ 
2.550,6𝑁 · 0,747𝑚 = 2.674,9𝑁 · ℎ 
ℎ = 0,7125𝑚 = 712,5𝑚𝑚 
Una vez se tiene el parámetro de altura del centro de gravedad se puede pasar al cálculo 
de la desaceleración máxima. Se comienza planteando nuevamente las ecuaciones de 
equilibrio: 
∑ 𝐹𝑥 = 0 → 𝐹𝑑𝑒𝑠 = 𝐹𝐴,𝑋 
∑ 𝐹𝑦 = 0 → 𝑊 = 𝑁𝐴 + 𝑁𝐵 
∑ 𝑀𝐵 = 0 → 𝑊 · 0,6898𝑚 = 𝐹𝑑𝑒𝑠 · 0,7123𝑚 
Dado que se plantea una situación de desaceleración máxima justo antes sufrir un 
caballito frontal, la resultante en la rueda trasera será igual a 0  𝑁𝐵 = 0. Por tanto: 
𝑊 = 𝑁𝐴 → 𝑚 · 𝑔 = 𝑁𝐴 
260𝑘𝑔 · 9,81𝑚/𝑠2 = 𝑁𝐴 
𝑁𝐴 = 𝑊 = 2.550,6𝑁 
Teniendo el valor de P, y sabiendo que 𝐹𝑑𝑒𝑠 =  𝐹𝐴,𝑋, se puede calcular directamente 
dicho valor a partir de la ecuación de equilibrio de momentos: 
2.550,6𝑁 · 0,6898𝑚 = 𝐹𝑑𝑒𝑠 · 0,7125𝑚 
𝐹𝑑𝑒𝑠 = 𝐹𝐴,𝑋 = 2.469,34𝑁 
Una vez hallada la resultante en A puede hallarse la aceleración para verificar que se 
encuentre dentro de lo esperable: 
A. B. Del Buono González Anexo I: Cálculos teóricos 
Trabajo Fin de Máster  69 
𝐹𝐴,𝑋 = 𝑚 · 𝑎𝑑𝑒𝑠 → 𝑎𝑑𝑒𝑠 =
𝐹𝐴,𝑋
𝑚
 
𝑎𝑑𝑒𝑠 =
2.469,34𝑁
260𝑘𝑔
≈ 9,5𝑚/𝑠2 = 0,968𝐺 
Como se puede observar, el valor de desaceleración obtenido es relativamente bajo en 
comparación con los valores de desaceleración que son capaces de alcanzar las motocicletas 
superdeportivas rodando en circuito, en torno a 1,4 – 1,5G. Sin embargo, tiene sentido que 
no se haya alcanzado dicho valor ya que en el caso planteado la totalidad de la frenada se lleva 
a cabo con el freno delantero. En la realidad la forma óptima de frenar es mediante una 
combinación de los frenos trasero y delantero, con lo que se consigue un mejor reparto de 
cargas entre las ruedas y permite lograr desaceleraciones más altas. 
9.1.3. Fuerza lateral máxima 
Tal como se explicó en el Apartado 5.5.3, las fuerzas laterales en el neumático delantero 
son una combinación de la fuerza centrípeta en función de la caída (𝛽) y una fuerza de arrastre 
debido al ángulo de inclinación de la dirección (𝛾). Por tanto, se comenzará calculando la 
fuerza centrípeta apoyándonos en la Figura 27 introducida en dicho apartado: 
 
Figura 46 – Croquis de una motocicleta tomando una curva con las cargas y reacciones indicadas.  
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Tal como se comentó, el sistema se encuentra en equilibrio siempre y cuando los 
momentos producidos por las fuerzas centrífuga (𝐹𝑐𝑓) y gravitacional (𝑃) sean iguales. 
Además, puesto que tanto la masa como la aceleración de la gravedad son valores constantes, 
el valor de la aceleración centrífuga se puede obtener directamente mediante una relación 
trigonométrica sabiendo la caída de la motocicleta.  
Por supuesto, el parámetro que resulta de interés de cara a realizar los cálculos no es la 
fuerza centrífuga presente en el centro de masas, sino la fuerza centrípeta presente en los 
neumáticos como reacción a ésta, la cual tendrá un valor igual pero en sentido contrario. 
Se supone por tanto una caída de 55º  un valor relativamente alto, aunque puede 
llegar a lograrse en motocicletas deportivas de calle bajo las condiciones apropiadas 
(neumáticos slick y rodando en circuito). Para dicho valor, y aplicando las relaciones 
trigonométricas, tenemos lo siguiente: 
tan(𝛽) =
𝑎𝑐𝑓
𝑔
 
tan(55º) =
𝑎𝑐𝑓
9,81𝑚/𝑠2
 
𝑎𝑐𝑓 = 14,01𝑚/𝑠
2 
Por tanto: 
𝐹𝑐𝑓 = 𝑎𝑐𝑓 · 𝑚 = 14,01𝑚/𝑠
2 · 260𝑘𝑔 
𝐹𝑐𝑓 = |𝐹𝑐𝑝| = 3.642,6𝑁 
Se debe recordar que, a diferencia de la fuerza longitudinal, esta fuerza centrípeta estará 
repartida entre los dos neumáticos por lo que la fuerza que recibirá cada uno dependerá del 
reparto de pesos en cada eje. Puesto que para la motocicleta elegida el reparto de pesos es 
52/48, el 52% de la fuerza debería recaer sobre el neumático delantero: 
𝐹𝑐𝑝,𝐴 = 3.642,6𝑁 · 0,52 
𝐹𝑐𝑝,𝐴 = 1.894,15𝑁 
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El siguiente paso para poder determinar la fuerza lateral combinada consiste en 
considerar el ángulo de dirección aplicado. Para ello se partirá de la Figura 24 vista en el sub-
Apartado 5.5.3 y se supondrá un ángulo de dirección de 6º, al ser el ángulo de dirección que 
aporta la máxima fuerza lateral combinada. En base a ello la fuerza lateral combinada puede 
calcularse directamente a partir de una relación trigonométrica: 
cos(𝛾) =
𝐹𝑐𝑝,𝐴
𝐹𝐴,𝑌
 
cos(6º) =
1.894,15𝑁
𝐹𝐴,𝑌
 
𝐹𝐴,𝑌 = 1.904,59𝑁 
9.1.4. Fuerza gravitacional 
La fuerza gravitacional es básicamente la resultante al peso combinado del piloto y la 
motocicleta actuando únicamente en la rueda delantera, cuyo valor ya ha sido calculado 
durante el cálculo de la fuerza longitudinal máxima: 
𝑁𝐴 = 𝑊 = 2.550,6𝑁 
9.2. Reacciones combinadas en el neumático  
De cara a calcular las reacciones combinadas en el neumático es necesario recordar que 
las fuerzas longitudinal y lateral no actúan “sumadas” tal cual, puesto que conduciría a una 
situación donde se excederían las capacidades de fricción del neumático, sino que actúan en 
una determinada proporción la cual puede estimarse haciendo uso del círculo de fricción.  
El primer paso consiste en construir el círculo (eclipse en este caso) en base de las cargas 
máximas que puede resistir el neumático en cada dirección. En el caso de las cargas 
longitudinales se supondrá para ambos sentidos la carga máxima para desaceleración de 
2.469,34N. De igual forma se establecerá como valor de carga lateral el máximo hallado, cuyo 
valor es de 1.904,59N.  
A continuación, se considera el supuesto de que ambas fuerzas actúen con la misma 
proporción, es decir, con un ángulo de 45º. Trazada la recta con dicho ángulo se obtienen los 
siguientes valores: 
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Figura 47 – Sketch empleado en CATIA para la representación del “círculo” de tracción.  
A partir de la imagen se puede ver que un ángulo de 45º equivale a una fuerza 
combinada de 1.508,55N de fuerza longitudinal y lateral.  
Quedan por tanto calculadas las reacciones a aplicar en el neumático delantero: 
• Fuerza longitudinal (eje x): 1.508,12N 
• Fuerza lateral (eje y): 1.508,12N 
• Fuerza gravitacional (eje z): 2.550,6N 
Una vez calculadas las reacciones, y de cara a garantizar un cierto margen de seguridad 
a la hora de modelar los componentes, se aplicará un coeficiente de mayoración de cargas de 
1,5 de forma que las cargas finales a aplicar son: 
➢ Fuerza longitudinal (eje x): 2.262,18N 
➢ Fuerza lateral (eje y): 2.262,18N 
➢ Fuerza gravitacional (eje z): 3.825,9N 
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9.3. Lanzamiento necesario 
Tal como se mencionó en el Apartado 5.5, los parámetros de avance, lanzamiento y 
offset afectan de forma significativa el comportamiento dinámico de una motocicleta, por lo 
que resulta necesario dejarlos definidos antes de avanzar a la fase de modelado.  
Puesto que la motocicleta se posicionará en el segmento de las superdeportivas, la 
prioridad a la hora del diseño debe ser buscar el mejor comportamiento dinámico a alta 
velocidad. Tal como se vio, una buena estabilidad a alta velocidad viene determinada (entre 
otros factores) gracias al efecto autocentrante generado por el avance frontal, de forma que 
cuanto mayor sea dicho valor mayor será dicho efecto autocentrante. De forma 
“estandarizada” suelen emplearse valores de avance entre 50-100mm, por lo que de cara a 
tener el mayor avance frontal posible resulta lógico mantenernos en el valor máximo de 
100mm. De hecho, la Ducati Panigale 1199 posee un avance frontal de 100mm. 
Otro factor que se debe tener en cuenta en este sentido es el offset. Como ya se vio, el 
offset se introduce para compensar el excesivo aumento del avance al crecer el lanzamiento. 
Dicho offset produce un aumento de las inercias en el giro de la dirección, por lo que debe 
evitarse siempre que sea posible.  
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Figura 48 – Sketch hecho en CATIA para la determinación del lanzamiento.  
Tal como se puede ver en la Figura 48, para un diámetro de neumático de 570mm 
(neumático delantero de la Ducati Panigale 1199) se necesita en torno a unos 19º de 
lanzamiento para conseguir prácticamente los 100mm de avance frontal. La razón por la cual 
no se introdujo el valor exacto de 100mm es debido a que daría un valor de lanzamiento con 
decimales, lo cual no resulta deseable de cara al modelado.  
9.4. Selección de los cojinetes del eje de dirección  
Una vez calculadas las fuerzas combinadas que recibirá el neumático, así como el 
lanzamiento que deberá tener, pueden realizarse los cálculos para determinar los cojinetes de 
rodamientos que deben soportar el eje de dirección en el buje. Ello a su vez determinará el 
tamaño de la cruceta de dirección, siendo el elemento de partida respecto al cual se han 
calculado el resto de los componentes. 
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9.4.1. Selección del tipo de cojinete 
Antes de pasar a cálculo alguno es necesario determinar qué tipo de rodamientos se 
emplearán, así como la disposición geométrica de estos. Para ello se ha buscado cual es el tipo 
de configuración más empleada en las motocicletas actuales en los acoples de la cabeza de 
dirección, el cual se muestra en detalle en la siguiente figura.  
 
Figura 49 – Despiece de la cabeza de la suspensión (arriba) acompañada de una representación esquemática de 
la misma (abajo). 
Tal como se puede apreciar en la Figura 49, la cabeza de la dirección queda sujeta 
mediante dos rodamientos de rodillos cónicos dispuestos en una configuración cara contra 
cara. Este tipo de rodamientos resultan idóneos en aplicaciones donde se debe soportar la 
acción de combinada de cargas radiales y axiales elevadas, las cuales se describen a 
continuación:   
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• Cargas axiales: cargas que actúan en la dirección paralela al eje de rotación del 
rodamiento. 
• Cargas radiales: cargas que actúan perpendiculares al eje de rotación del 
rodamiento.  
El principal inconveniente de este tipo de rodamientos es que, a diferencia de los 
rodamientos de bolas, solo son capaces de resistir cargas axiales en una dirección, por lo que 
se deben montar por pares en configuraciones cara contra cara o espalda contra espalda.  
 
Figura 50 – Imagen de un cojinete de rodamientos por rodillos cónicos.  
Puesto que el tipo de cargas recibidas en el buje planteado serán esencialmente las 
mismas que recibe una cabeza de dirección de una motocicleta convencional, se ha optado 
por emplear este mismo tipo de rodamientos. Sin embargo, al contrario que en los sistemas 
de suspensión por horquilla telescópica donde el eje de dirección queda sujeto desde la zona 
intermedia del mismo (al estar alojado en el interior de la cabeza de dirección del chasis), en 
el sistema Dual-Link propuesto el eje de dirección (como parte de la cruceta) quedará sujeto 
desde los extremos al estar alojado “suelto” en el buje de dirección. Debido a ello, y de cara 
también a facilitar el montaje, se empleará una configuración espalda contra espalda.  
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9.4.2. Determinación de las cargas axiales y radiales 
Pudiera parecer a priori que el cálculo es inmediato al tener ya calculadas las reacciones 
longitudinales y laterales del neumático; sin embargo, las cargas halladas deben de estar 
correctamente referenciadas según el sistema coordenado local respecto al cual se sitúan los 
cojinetes. Además, se deben considerar los momentos torsores generados por las cargas. 
 
Figura 51 – Croquis mostrando la descomposición de fuerzas actuando en los rodamientos.  
Para un mejor entendimiento de las cargas y momentos actuando en el sistema se 
comienza realizando un croquis – ver Figura 51 – para mostrar la descomposición de las 
fuerzas longitudinal, gravitacional y lateral (en color rojo) en las cargas y momentos que 
reciben los rodamientos (en color azul), en función del sistema de coordenadas local definido: 
• Centro de coordenadas (punto O): situado en la intersección del plano medio del 
neumático y el eje de rotación de este. 
• Eje x’: perpendicular respecto al eje de rotación de los rodamientos y contenido 
en el plano medio del neumático. Contiene las cargas radiales debidas a las 
fuerzas longitudinal y gravitacional.  
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• Eje y’: perpendicular respecto al eje de rotación de los rodamientos y al plano 
del neumático, coincide con la dirección del eje Y global. Contiene las cargas 
radiales debidas a la fuerza lateral.  
• Eje z’: coincide con eje de rotación de los cojinetes, estando inclinado según el 
lanzamiento. Contiene las cargas axiales.  
A partir del croquis mostrado en la Figura 51 puede verse como quedan descompuestas 
las diferentes fuerzas que actúan sobre el sistema: 
• Fuerza longitudinal: genera dos tipos de cargas sobre los rodamientos. Por un 
lado, genera una componente de fuerza que actúa sobre el centro de rotación 
del neumático, la cual se descompone a partir del lanzamiento en dos fuerzas 
que actúan sobre los ejes x’ y z’; por otro lado, genera un momento torsor que 
actúa en los extremos del eje de dirección en la dirección del eje x’. 
• Fuerza gravitacional: actúa sobre el centro de rotación del neumático, por lo que 
no genera momento respecto a este. Respecto a la componente de fuerza, puede 
descomponerse también gracias al lanzamiento en dos resultantes que actúan 
en los ejes x’ y z’.  
• Fuerza lateral: al igual que la fuerza longitudinal, la fuerza lateral actúa como una 
fuerza en el centro de rotación del neumático y generando un momento torsor 
respecto a este. Sin embargo, puesto que en este caso la fuerza actúa 
directamente en la dirección del eje y’ no es necesario llevar a cabo 
descomposición de fuerzas.  
Tal como se puede observar de forma directa, el cojinete superior recibirá la totalidad 
de las cargas axiales, aunque las cargas radiales se verán disminuías puesto que las 
componentes de la fuerza longitudinal y lateral actúan en sentido contrario a las componentes 
generadas por los momentos torsores. Por tanto, es de esperar unas mayores cargas radiales 
en el rodamiento inferior.  
Se pasará a continuación al cálculo de las cargas axiales y radiales que deberá soportar 
cada rodamiento. En caso de que haya una diferencia muy significativa en las cargas que recibe 
cada uno se deberá realizar el proceso de selección del rodamiento comercial de forma 
independiente, dimensionando luego ambos según el más desfavorable.  
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Carga axial 
Producto de las componentes en z’ de las fuerzas longitudinal y gravitacional, ambas 
actuando en el mismo sentido y siendo “soportadas” únicamente por el rodamiento superior 
debido a la configuración geométrica de los rodamientos angulares.  
𝐹𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙 = (𝐹𝐴,𝑋)𝑍′ + 𝑁𝐴,𝑍′ 
A partir del lanzamiento ambas componentes pueden determinarse a partir de una 
sencilla relación trigonométrica: 
𝐹𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙 = 𝐹𝐴,𝑋 · 𝑠𝑒𝑛(𝛼) + 𝑁𝐴 · cos (𝛼) 
𝐹𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙 = 2.262,18𝑁 · 𝑠𝑒𝑛(19º) + 3.825,9 · cos (19º) 
𝐹𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙 = (𝐹𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼 = 4.353,95𝑁 
Carga radial 
Resultante de las cargas en x’ e y’ que actúa repartida en ambos rodamientos. Al igual 
que para la carga axial, primero se deberá determinar las componentes individuales de dicha 
carga referenciadas según el eje de coordenadas local y, a continuación, hallar la resultante 
que actúa en cada rodamiento.  
Se comienza por tanto calculando las componentes de las fuerzas que actúan en x’: 
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑋′ = (𝐹𝐴,𝑋)𝑋′ + 𝑁𝐴,𝑥′ 
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑋′ = 𝐹𝐴,𝑋 · 𝑐𝑜𝑠(𝛼) − 𝑁𝐴 · sen(𝛼) 
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑋′ = 2.262,18𝑁 · 𝑐𝑜𝑠(19º) − 3.825,9 · sen (19º) 
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑋′ = 893,34𝑁 
Pasando a la fuerza lateral, esta se obtiene directamente al estar actuando en la 
dirección de y’: 
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑌′ = 𝐹𝐴,𝑌 = 2.262,18𝑁 
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A continuación, se calculan las componentes de fuerza en x’ debidas al momento torsor 
generado por la fuerza longitudinal, que no es otra cosa sino la reacción al momento torsor 
generado por la acción de los frenos: 
(𝑀𝑂)𝑋′𝑍′ = 𝐹𝐴,𝑋 ·
∅𝑑𝑒𝑙
2
= 2.262,18𝑁 ·
0,57𝑚
2
 
(𝑀𝑂)𝑋′𝑍′ = 644,72𝑁𝑚 
Para poder calcular ahora la fuerza en los apoyos de los rodamientos será necesario 
suponer primero una distancia estimada entre los puntos de contacto del rodamiento y eje de 
giro, por lo que se supondrá una distancia de 40mm (0,04m). Calculando queda: 
(𝑀𝑂)𝑋′𝑍′ = 2 · |𝐹𝑀𝑡,𝑋′| · 𝑟1 
➢ Se multiplica por 2 la fuerza recibida por el rodamiento ya que el momento torsor 
será soportado por dos rodamientos situados equidistantes con respecto al 
punto de rotación.  
Continuando con la resolución: 
|𝐹𝑀𝑡,𝑋′| =
(𝑀𝑂)𝑋′𝑍′
2 · 𝑟1
=
644,72𝑁𝑚
2 · 0,04𝑚
 
|𝐹𝑀𝑡,𝑋′| = 8.059,02𝑁 
Por último, se calcula la componente de fuerza en y’ debida al momento torsor generado 
por la fuerza lateral. Puesto que las fuerzas longitudinal y lateral son iguales, así como la 
distancia entre el centro de rotación del neumático y los puntos de apoyo, la fuerza radial que 
recibe cada rodamiento debido al momento torsor es la misma que la calculada 
anteriormente: 
|𝐹𝑀𝑡,𝑌′| = 8.059,02𝑁 
Para una mejor visualización de las cargas ya calculadas, se acompaña el siguiente 
croquis: 
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Figura 52 – Croquis mostrando las fuerzas generales calculadas. 
Una vez halladas las componentes individuales se pasa finalmente al cálculo de la carga 
radial resultante para cada uno de los rodamientos. 
Rodamiento superior 
Se comienza calculando primero la resultante de fuerzas actuando en la dirección X’: 
(𝐹𝑟𝑜𝑑,𝐼)𝑋′ =
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑋′
2
− 𝐹𝑀𝑡,𝑋′ =
893,34𝑁
2
− 8.059,02𝑁 
|(𝐹𝑟𝑜𝑑,𝐼)𝑋′| = 7.612,35𝑁 
➢ La componente (𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑋′ se debe dividir entre 2, puesto que actúa repartida 
entre los dos rodamientos.  
Se calcula ahora la resultante de fuerzas en la dirección Y’: 
(𝐹𝑟𝑜𝑑,𝐼)𝑌′ = 𝐹𝑀𝑡,𝑌′ −
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑌′
2
= 8.059,02𝑁 −
2.262,18𝑁
2
 
(𝐹𝑟𝑜𝑑,𝐼)𝑌′ = 6.927,93𝑁 
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Calculadas las dos resultantes, se pasa a calcular la resultante de carga radial total por 
medio de una suma vectorial de ambas, la cual puede hacerse por medio de la aplicación del 
Teorema de Pitágoras: 
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼 = √((𝐹𝑟𝑜𝑑,𝐼)𝑋′)
2
+ ((𝐹𝑟𝑜𝑑,𝐼)𝑌′)
2
= √7.612,35𝑁2 + 6.927,93𝑁2 
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼 = 10.292,91𝑁 
Rodamiento inferior 
Se calcula primero la resultante de fuerzas actuando en la dirección X’: 
(𝐹𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼)𝑋′ =
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑋′
2
+ 𝐹𝑀𝑡,𝑋′ =
893,95𝑁
2
+ 8.059,02𝑁 
(𝐹𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼)𝑋′ = 8.506𝑁 
Se calcula ahora la resultante de fuerzas en la dirección Y’: 
(𝐹𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼)𝑌′ = −𝐹𝑀𝑡,𝑌′ −
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑌′
2
= −8.059,02𝑁 −
2.262,18𝑁
2
 
|𝐹𝑖𝑛𝑓,𝑦′| = 9.190,11𝑁 
Por último, se calcula la resultante de ambas: 
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼 = √((𝐹𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼)𝑋′)
2
+ ((𝐹𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼)𝑌′)
2
= √8.506𝑁2 + 9.190,11𝑁2 
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼 = 12.522,39𝑁 
9.4.3. Cálculo del factor de carga y selección del rodamiento comercial 
Una vez determinadas la carga axial y radial máximas que deberá soportar cada 
rodamiento ya se puede pasar a la fase de dimensionado y selección de un rodamiento 
comercial. En principio, y puesto que la diferencia de carga radial entre el rodamiento superior 
e inferior es de solo un 20%, se dimensionará el rodamiento en función del rodamiento 
superior, puesto que estará sometido a su vez a una carga axial significativa. Sin embargo, 
cuando se realice la comprobación del rodamiento comercial se deberá comprobar que 
cumple para ambos. 
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Se pasa entonces al cálculo del índice básico de carga (Cr) teórico, con el cual se acudirá 
a las tablas de rodamientos comerciales y se seleccionará aquel que lo cumpla. Se emplearán 
las tablas de rodamientos comerciales del fabricante japonés NSK Jtd. Además, se empleará 
el método de selección3 del tamaño de rodamiento el detallado por NSK en su catálogo 
general de rodamientos (CAT.NO.E1102C) [47].  
Tal como se comentó, para acudir a las tablas de rodamientos comerciales es necesario 
primero determinar el índice básico de carga, el cual puede despejarse de la siguiente 
ecuación: 
𝑓ℎ = 𝑓𝑛 ·
𝐶𝑟
𝑃
 [47, p. A25] 
Donde: 
• 𝑓ℎ : factor de vida de fatiga.  
• 𝑓𝑛 : factor de carga. 
• 𝐶𝑟 : índice básico de carga. 
• 𝑃 : carga dinámica equivalente 
Se pasa ahora al cálculo de cada una de las incógnitas: 
Factor de vida de fatiga 
El factor de vida de fatiga se determina a partir de la Tabla 5.1 del catálogo, que 
establece los factores de vida recomendados según la aplicación del rodamiento. Puesto que 
en la tabla no figura la aplicación exacta de “uso en motocicletas”, se usará la aplicación que 
más se aproxime. 
                                                     
3 Cabe aclarar que no se profundizará en la teoría en la que se fundamenta el método de selección de 
rodamientos propuesto por NSK puesto que no está directamente relacionada con el objetivo principal de este 
trabajo. Aun así, se anima al lector al consultar el catálogo referenciado para entender mejor todas las 
consideraciones que se han tenido en cuenta a la hora de seleccionar el rodamiento. 
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Figura 53 – Recorte de la Tabla 5.1 Factor de vida de fatiga [47, p. A25]. 
En función de lo indicado en la tabla, se usará un factor de vida de 3, que equivale a un 
índice básico de vida de unas 20.000 horas aproximadamente  Figura 5.4 del catálogo [47, 
p. A26], para rodamientos de rodillos. 
Factor de carga 
Se determina a continuación el factor de carga, el cual depende de las revoluciones a las 
que gire el rodamiento. Puesto que la dirección tiene un margen de giro limitado y suele girar 
a bajas velocidades de rotación se supondrán como máximo unas 20rpm.  
A partir de la Figura 5.3 del catálogo [47, p. A26] se tiene un factor de carga de 1,15 para 
rodamientos de rodillos.  
Carga dinámica equivalente 
La carga dinámica equivalente se calcula en aquellos casos donde las cargas que se 
aplican a los rodamientos no son puramente radiales o axiales, sino a una combinación de 
ambas. En estos casos, se estima una carga hipotética con magnitud constante que pase por 
el centro del rodamiento y que ofrezca la misma vida de rodamiento que debería tener bajo 
las condiciones de carga y rotación reales. Dicha carga se calcula a partir de la siguiente 
fórmula: 
𝑃 = 𝑋𝐹𝑟 + 𝑌𝐹𝑎  [47, p. A30] 
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Antes de continuar es necesario recalcular nuevamente la fuerza axial soportada por el 
cojinete. El motivo es que el ángulo de contacto angular que presentan estos rodamientos 
produce que la fuerza radial genere una componente axial que se debe sumar a la fuerza axial 
ya presente. Dicha fuerza se calcula como: 
𝐹𝑎𝑖 =
0,6
𝑌
· 𝐹𝑟 [47, p. A31] 
Para poder realizar el cálculo deberemos suponer un factor de carga axial (Y) promedio, 
puesto que dicho valor varía según cada modelo concreto de rodamiento. Tomaremos como 
valor de 𝑌 = 1,5, puesto que dicho valor varía por lo general entre 1 y 2. Por tanto queda: 
(𝐹𝑎𝑖)𝑟𝑜𝑑,𝐼 =
0,6
𝑌
· (𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼 
(𝐹𝑎𝑖)𝑟𝑜𝑑,𝐼 =
0,6
1,5
· 10.292,91𝑁 
𝐹𝑎𝑖 = 4.117,16𝑁 
La carga axial por tanto queda: 
(𝐹𝑎)𝑟𝑜𝑑,𝐼 = (𝐹𝑎𝑖)𝑟𝑜𝑑,𝐼 + (𝐹𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼 = 4.117,16𝑁 + 4.353,95𝑁 
𝐹𝑎 = 8.471,11𝑁 
Determinamos ahora los valores de X e Y para el cálculo de la carga dinámica 
equivalente, en función de la siguiente regla que sugiere NSK: 
 
Figura 54 – Tabla de parámetros para el cálculo de la carga dinámica equivalente para rodamientos de rodillos 
cónicos [47, p. B113] 
• Donde ‘e’ es un valor constante único para cada rodamiento comercial. 
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Resolviendo la fracción: 
(𝐹𝑎)𝑟𝑜𝑑,𝐼
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼
=
8.471,11𝑁
10.292,91𝑁
= 0,823 
Dado que el valor obtenido es bastante alto (prácticamente todos los rodamientos 
tienen valores de ‘e’ inferiores a 0,6) se considerará el segundo supuesto, por lo que: 
𝑃 = 𝑋𝐹𝑟 + 𝑌𝐹𝑎 
𝑃 = 0,4 · (𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼 + 𝑌1 · (𝐹𝑎)𝑟𝑜𝑑,𝐼 
Al igual que antes, se tomará como valor de Y = 1,5, para así tener consistencia con los 
resultados.  
𝑃 = 0,4 · 10.292,91𝑁 + 1,5 · 8.471,11𝑁 
𝑃 = 16.823,83𝑁 
Finalmente, se calcula el índice básico de carga: 
𝑓ℎ = 𝑓𝑛 ·
𝐶𝑟
𝑃
→ 𝐶𝑟 =
𝑓ℎ · 𝑃
𝑓𝑛
 
𝐶𝑟 =
3 · 16.823,83𝑁
1,15
 
𝐶𝑟 = 43.887,73𝑁 
Una vez se tiene el índice básico de carga, se selecciona un rodamiento de rodillo cónico 
comercial del catálogo de NSK que tenga un índice mayor. Para encontrar rodamientos que 
cumplan dicho valor se tienen que seleccionar como mínimo rodamientos con diámetros 
interiores de 25mm, sin embargo, se elegirán rodamientos a partir de un diámetro interior de 
28mm para tener un mayor margen de diseño a la hora de modelar el eje de la cruceta de 
dirección. 
Con todo lo anterior, se selecciona el rodamiento HR 322/28 [47, p. B113] cuyas 
dimensiones básicas son las siguientes: 
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9.4.4. Comprobación del rodamiento comercial elegido 
Una vez seleccionado el rodamiento comercial, y teniendo ya los valores de ‘e’ e Y1, se 
pasa a calcular nuevamente el índice básico de carga para comprobar que cumple para cada 
uno de los rodamientos.  
Comprobación rodamiento superior 
Puesto que el procedimiento es exactamente el mismo, se omitirán las explicaciones: 
(𝐹𝑎𝑖)𝑟𝑜𝑑,𝐼 =
0,6
𝑌1
· (𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼 
(𝐹𝑎𝑖)𝑟𝑜𝑑,𝐼 =
0,6
1,6
· 10.292,91𝑁 
(𝐹𝑎𝑖)𝑟𝑜𝑑,𝐼 = 3.859,84𝑁 
La carga axial total queda: 
(𝐹𝑎)𝑟𝑜𝑑,𝐼 = (𝐹𝑎𝑖)𝑟𝑜𝑑,𝐼 + (𝐹𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼 = 3.859,84𝑁 + 4.353,95𝑁 
(𝐹𝑎)𝑟𝑜𝑑,𝐼 = 8.213,79𝑁 
Hallamos la relación entre las fuerzas axial y radial: 
(𝐹𝑎)𝑟𝑜𝑑,𝐼
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼
=
8.213,79𝑁
10.292,91𝑁
= 0,798 > 𝑒 = 0,37 
Por tanto: 
✓ 𝑑 = 28𝑚𝑚 
✓ 𝐷 = 58𝑚𝑚 
✓ 𝑇 = 20,25𝑚𝑚 
✓ 𝐵 = 19𝑚𝑚 
✓ 𝐶 = 16𝑚𝑚 
✓ 𝐶𝑟 = 47.500𝑁 
✓ 𝑒 = 0,37 
✓ 𝑌1 = 1,6 
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𝑃 = 𝑋𝐹𝑟 + 𝑌𝐹𝑎 
𝑃 = 0,4 · (𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼 + 𝑌1 · (𝐹𝑎)𝑟𝑜𝑑,𝐼 
𝑃 = 0,4 · 10.292,91𝑁 + 1,6 · 8.213,79𝑁 
𝑃 = 17.259,23𝑁 
Finalmente, el índice básico de carga queda: 
𝐶𝑟 =
𝑓ℎ · 𝑃
𝑓𝑛
 
𝐶𝑟 =
3 · 17.259,23𝑁
1,15
 
𝐶𝑟 = 45.024,07𝑁 < 47.500𝑁 
Queda comprobado que el rodamiento comercial elegido cumple bajo las condiciones 
de cargas establecidas.  
Comprobación rodamiento inferior 
Se pasa ahora a comprobar el rodamiento inferior, repitiendo de nuevo todo el 
procedimiento: 
(𝐹𝑎𝑖)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼 =
0,6
𝑌1
· (𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼 
(𝐹𝑎𝑖)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼 =
0,6
1,6
· 12.522,39𝑁 
(𝐹𝑎𝑖)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼 = 4.695,9𝑁 
Puesto que no hay más contribuciones de carga axial, la carga hallada se corresponde 
con el total de carga axial recibida por el cojinete. 
Se halla la relación entre las fuerzas axial y radial: 
(𝐹𝑎𝑖)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼
=
4.695,9𝑁
12.522,39𝑁
= 0,375 > 𝑒 = 0,37 
Por tanto: 
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𝑃 = 𝑋𝐹𝑟 + 𝑌𝐹𝑎 
𝑃 = 0,4 · (𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼 + 𝑌1 · (𝐹𝑎)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼 
𝑃 = 0,4 · 12.522,39𝑁 + 1,6 · 4.695,9𝑁 
𝑃 = 12.522,4𝑁 
Para terminar, se calcula el índice básico de carga: 
𝐶𝑟 =
𝑓ℎ · 𝑃
𝑓𝑛
 
𝐶𝑟 =
3 · 12.522,4𝑁
1,15
 
𝐶𝑟 = 32.667,13𝑁 
Se confirma por tanto que el rodamiento comercial seleccionado cumple las condiciones 
de carga presentes tanto en el rodamiento superior como el inferior. 
9.5. Selección de los cojinetes del buje 
Una vez determinados los rodamientos a emplear en la cruceta de dirección se pasa al 
cálculo de los rodamientos que se usarán como unión de la llanta con el buje.  
9.5.1. Selección del tipo de cojinete 
A diferencia de los rodamientos a emplear en el buje de dirección, los cuales deberán 
soportar una combinación de cargas axiales y radiales y girar a poca velocidad; los 
rodamientos encargados de permitir el giro de las ruedas deberán resistir fundamentalmente 
cargas radiales y deberán ser capaces de admitir grandes velocidades de giro, con una gran 
precisión y generando niveles muy bajos de ruido.  
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Figura 55 – Imagen de un cojinete de rodamientos rígidos de bolas.  
En base a dichos criterios la elección idónea son los rodamientos rígidos de bolas (de 
una hilera), los cuales sobresalen precisamente en aplicaciones a alta velocidad donde hay 
presentes tanto cargas axiales como radiales. 
 
Figura 56 – Croquis esquemático mostrando la colocación de los rodamientos. 
La disposición geométrica de los mismos será como la mostrada en la figura anterior, 
colocando sendos rodamientos de bolas a una distancia equidistante desde el plano medio de 
la rueda, sin que la distancia total entre ambos pueda superar el ancho del asiento de la llanta.   
Nótese que estos rodamientos deberán de tener un diámetro interior lo 
suficientemente grande para que puedan acoplarse al buje por su anillo interno y dejar un 
margen de espacio suficiente para que no penalice severamente el ángulo de dirección.  
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9.5.2. Determinación de las cargas axiales y radiales 
Al igual que en el caso anterior el dimensionado de los rodamientos comienza con la 
descomposición de las fuerzas longitudinal, gravitacional y lateral en las fuerzas axiales y 
radiales que recibirán los rodamientos, según su sistema de coordenadas local:  
• Centro de coordenadas (punto O): situado la intersección del plano del 
neumático delantero y el eje de rotación de este. 
• Eje X’: perpendicular respecto al eje de rotación de los rodamientos y paralelo al 
eje X. Contiene las cargas radiales debidas a la fuerza longitudinal.  
• Eje Y’: coincide con eje de rotación de los cojinetes, siendo paralelo al eje Y. 
Contiene las cargas axiales debidas a la carga lateral. 
• Eje Z’: perpendicular respecto al eje de rotación de los rodamientos y paralelo al 
eje Z, Contiene las cargas radiales debidas a la fuerza lateral. Contiene las cargas 
radiales debidas a la fuerza gravitacional. 
 
Figura 57 – Croquis mostrando las cargas recibidas con respecto al centro de rotación del eje del neumático.  
En el caso de los rodamientos del buje los cálculos se ven sustancialmente simplificados 
puesto que el eje de giro de los rodamientos coincide con el eje de giro del neumático, lo que 
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supone que las fuerzas gravitacional y longitudinal actúan directamente en los rodamientos 
como cargas radiales.  
En lo que respecta a la carga lateral esta genera una combinación de momento torsor y 
carga axial que deberá ser resistida por ambos rodamientos.  
Carga axial 
Como ya se comentó, debida únicamente a la presencia de la carga lateral y actuando 
en la misma dirección que el eje de giro de los cojinetes, por lo que cálculo resulta inmediato: 
(𝐹𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼𝐼 = (𝐹𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝑉 =
𝐹𝐴,𝑌
2
 
Se divide entre dos puesto que la carga es soportada por los dos cojinetes: 
(𝐹𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼𝐼 = (𝐹𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝑉 =
2.262,18𝑁
2
= 1.131,09𝑁 
Carga radial 
De cara a calcular la carga radial es necesario primero determinar la componente de 
fuerza que se generará debido al momento torsor producido por la fuerza lateral. Para ello se 
debe suponer primero una distancia entre los apoyos de los cojinetes y el plano central del 
neumático. En este caso se supondrá una distancia de 60mm (0,06m). 
Partiendo del momento torsor debido a la fuerza lateral calculado en el apartado 
anterior se puede pasar a calcular directamente la reacción soportada por cada rodamiento: 
|𝐹𝑀𝑡,𝑌| =
(𝑀𝑂)𝑌𝑍
2 · 𝑟2
=
644,72𝑁𝑚
2 · 0,06𝑚
 
|𝐹𝑀𝑡,𝑌| = 5.372,67𝑁 
Puesto que dicha fuerza actúa en la misma dirección que la fuerza gravitacional, se 
sumarán en el caso del rodamiento 3 y se restarán en el caso del rodamiento 4. Puesto que se 
busca dimensionar el rodamiento bajo las peores condiciones de carga se continuarán los 
cálculos en base al rodamiento 3:   
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(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙,𝑝𝑟𝑒𝑣𝑖𝑎)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼𝐼 =
𝑁𝐴
2
+ 𝐹𝑀𝑡,𝑌 =  
3.825,9N
2
+ 5.372,67N 
𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙,𝑝𝑟𝑒𝑣𝑖𝑎 = 7.285,62𝑁 
➢ Se recuerda al lector que las fuerzas longitudinal y gravitacional deben dividirse 
entre dos al estar “soportadas” por ambos rodamientos. 
Por último, se realiza la suma vectorial de las fuerzas longitudinal y la radial, las cuales 
actúan con direcciones perpendiculares entre ellas. Por simple relación trigonométrica se 
tiene que: 
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼𝐼 = √((𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙,𝑝𝑟𝑒𝑣𝑖𝑎)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼𝐼)
2
+ (
𝐹𝐴,𝑋
2
)
2
= √7.285,62𝑁2 + (
2.262,18
2
)
2
 
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼𝐼 = 7.372,9𝑁 
9.5.3. Cálculo del índice básico de carga y selección del rodamiento comercial 
Al igual que antes, se plantea la ecuación del factor de vida de fatiga, de la cual se 
despejará el valor del índice básico de carga: 
𝑓ℎ = 𝑓𝑛 ·
𝐶𝑟
𝑃
 
A continuación, se pasa al cálculo de cada una de las incógnitas. 
Factor de vida de fatiga 
Puesto que la aplicación para la que están pensados los rodamientos continúa siendo la 
misma que en el caso anterior, el factor de vida de fatiga resultante es de 3 (Tabla 5.1). 
Factor de carga 
Puesto que los rodamientos a emplear en el buje conforman la unión mecánica del buje 
con la llanta, deberán ser capaces de resistir (además de las fuerzas presentes) las altas 
velocidades de giro de esta. Suponiendo que la máxima velocidad alcanzable por la 
motocicleta sea de 300km/h y sabiendo que el diámetro del neumático delantero es de 
570mm, se pueden determinar las revoluciones por minuto a las que gira el neumático: 
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𝑛 =
𝑣 · 60
𝜋 · ∅𝑑𝑒𝑙
 
Donde: 
• 𝑛 : revoluciones por minuto 
• 𝑣 :  velocidad tangencial (m/s) 
• ∅𝑑𝑒𝑙 : diámetro del neumático delantero 
Con lo que: 
𝑛 =
83,33𝑚/𝑠 · 60
𝜋 · 0,57𝑚
= 2.792,08𝑟𝑝𝑚 
En base a dicho valor, y según la Figura 5.3 del catálogo, se tiene un factor de carga de 
aproximadamente 0,225. 
Carga dinámica equivalente 
Una vez calculados los factores necesarios se pasa al cálculo de la carga dinámica 
equivalente: 
𝑃 = 𝑋𝐹𝑟 + 𝑌𝐹𝑎 
𝑃 = 𝑋 · (𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼𝐼 + 𝑌 · (𝐹𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼𝐼 
Se calculan a continuación los valores de X e Y según las indicaciones del fabricante: 
 
Figura 58 – Tabla de parámetros para el cálculo de la carga dinámica equivalente para rodamientos de bolas de 
ranura profunda (de una hilera) [47, p. B9]. 
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En principio tendría que llevarse a cabo una suposición del valor de ‘e’, puesto que se 
desconocen los valores de f0 y C0r, los cuales dependen del modelo comercial en concreto; sin 
embargo, el resultado del cociente de las fuerzas da un valor lo suficientemente bajo como 
para no suponer un problema: 
(𝐹𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼𝐼
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼𝐼
=
1.131,09𝑁
7.372,9𝑁
= 0,1534 
Tal como se puede observar el valor del cociente es menor al mínimo que figura en la 
tabla de referencia, por lo que se puede asumir directamente el caso 1: 
• 𝑋 = 1 
• 𝑌 = 0 
Con lo que queda: 
𝑃 = 1 · (𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼𝐼 + 0 · (𝐹𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼𝐼 
𝑃 = (𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝐼𝐼𝐼 = 7.372,9𝑁 
Se calcula finalmente el índice básico de carga: 
𝐶𝑟 =
𝑓ℎ · 𝑃
𝑓𝑛
 
𝐶𝑟 =
3 · 7.372,9𝑁
0,225
 
𝐶𝑟 = 98.305,3𝑁 
Una vez determinado el índice básico de carga, y sabiendo las revoluciones por minuto 
a las que debe poder girar el rodamiento, se puede acudir ya al catálogo para seleccionar un 
rodamiento comercial que satisfaga los requisitos impuestos. Sin embargo, los cojinetes del 
buje se deben seleccionar buscando un compromiso en cuanto a sus dimensiones: 
• Deben tener un diámetro interno lo suficientemente grande como para permitir 
el paso de la cruceta y reducir lo mínimo posible la amplitud de giro de la 
dirección. 
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• A su vez, deben tener el menor diámetro exterior posible para evitar hacer 
innecesariamente grande el cuerpo del buje y reducir las masas suspendidas.  
En base a las consideraciones planteadas se han probado numerosos rodamientos 
durante la fase de modelado, hasta que finalmente se ha optado por el NR 6022 [47, p. B16], 
cuyas dimensiones y parámetros básicos son los siguientes: 
 
Tal como se puede ver a partir de los valores del rodamiento seleccionado el índice 
básico de carga es menor al teórico calculado (en torno a un 13,5% menor), por lo que el 
rodamiento estaría ligeramente infra-dimensionado. Dicho compromiso a nivel de diseño ha 
sido necesario puesto que seleccionar un rodamiento con un mayor Cr implicaba bien elegir 
un rodamiento de menor diámetro interno (penaliza ángulo de dirección) o bien uno de mayor 
diámetro externo (penaliza en exceso el tamaño y peso del buje, además de sacrificar la 
velocidad de giro). 
Aun así, es necesario recordar que se parte de un valor de carga con un amplio margen 
de seguridad (debido a los coeficientes empleados), por lo que el rodamiento seleccionado 
debería ser capaz de cumplir, aunque suponga una leve disminución de su vida útil: 
𝑓ℎ = 𝑓𝑛 ·
𝐶𝑟
𝑃
= 0,225 ·
85.000𝑁
7.372,9𝑁
 
𝑓ℎ = 2,594 
Tal como se ve, el factor de vida se reduce ligeramente de 3 a 2,594, por lo que se 
considera asumible. 
✓ 𝑑 = 110𝑚𝑚 
✓ 𝐷 = 170𝑚𝑚 
✓ 𝐵 = 28𝑚𝑚 
✓ 𝑟 = 2𝑚𝑚 
✓ 𝐶𝑟 = 85.000𝑁 
✓ 𝑣𝑔𝑟𝑎𝑠𝑎 = 3.800𝑟𝑝𝑚 
✓ 𝑣𝑎𝑐𝑒𝑖𝑡𝑒 = 4.500𝑟𝑝𝑚 
✓ 𝑚 = 1,94𝑘𝑔 
A. B. Del Buono González Anexo I: Cálculos teóricos 
Trabajo Fin de Máster  97 
9.6. Cálculo de la fuerza de frenada en las pinzas 
A continuación, se llevará a cabo el cálculo de la fuerza de frenado que se ejercerá en 
las pinzas de freno como reacción al momento torsor producido por la fuerza longitudinal. 
Como ya se indicó anteriormente, dicho momento torsor se ha calculado suponiendo la 
desaceleración máxima que es capaz de sufrir la motocicleta aplicando únicamente el freno 
delantero y cuyo valor es de: 
(𝑀𝑂)𝑋𝑍 = 644,72𝑁𝑚 
Dicho momento torsor, generado en el punto de contacto del neumático con el suelo, 
deberá ser contrarrestado por la acción de las dos pinzas de freno que actuarán 
simultáneamente generando un momento igual y opuesto.  
Puesto que para el sistema de frenado se emplearán los discos de freno originales de la 
Ducati Panigale, puede calcularse fácilmente la fuerza a aplicar en cada pinza de freno 
considerando la distancia desde el eje de rotación del neumático hasta el punto medio de 
actuación de las pinzas (148,2mm): 
𝐹𝑓𝑟𝑒𝑛𝑜 =
(𝑀𝑂)𝑌𝑍
2 · 𝑟𝑓𝑟𝑒𝑛𝑜
=
644,72𝑁𝑚
2 · 0,148𝑚
 
𝐹𝑓𝑟𝑒𝑛𝑜 = 2.178,12𝑁 
A partir de dicho valor ya se puede pasar al modelado y comprobación por elementos 
finitos de los acoples extremos. 
9.7. Momento torsor dirección 
El siguiente cálculo tiene como finalidad determinar el momento torsor al cual estarán 
sometidos los componentes encargados de conectar el manillar con el buje, permitiendo 
efectuar el giro de la dirección. Dicho momento torsor se calculará a partir de la fuerza de giro 
máxima estimada que el piloto aplicará en el manillar y la distancia entre el eje de giro del 
manillar y el punto de aplicación de la fuerza – ver figura siguiente. 
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Figura 59 – Vista aislada del conjunto del manillar mostrando la distancia entre el punto medio del puño y eje 
de giro del manillar (medido perpendicularmente a la dirección de la fuerza). 
Una vez conocida la distancia del brazo de palanca lo siguiente es la determinación de 
la fuerza máxima que llegará a aplicar el piloto. Antes de continuar es necesario aclarar que, 
en condiciones normales, la fuerza que el piloto debe realizar para llevar a cabo el giro de la 
dirección o mantener un ángulo de giro determinado es “relativamente baja”. Sin embargo, 
en ciertas circunstancias, como cuando se pasa por encima de un terreno bacheado, puede 
generarse un momento torsor que tienda a alterar el giro de la dirección y que deberá ser 
contrarrestado por el piloto.  
Puesto que no se ha encontrado documentación o fuentes de las que poder obtener 
dicho valor se supondrá que el piloto podrá ejercer como máximo un total 300N (30kgf) de 
acción combinada de giro en la dirección, lo que supone unos 150N en cada puño. 
 
Figura 60 – Esquema mostrando la dirección y magnitud de las fuerzas ejercidas en el manillar. 
Pasando ya a los cálculos se tiene que: 
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𝑀𝑡𝑚𝑎𝑛 = 2 · 𝐹𝑚𝑎𝑛 · 𝑑𝑂,𝑚𝑎𝑛 = 2 · 150𝑁 · 0,3253𝑚 
𝑀𝑡𝑚𝑎𝑛 = 97,59𝑁𝑚 
Por último, se considerará un coeficiente de mayoración de cargas de 2 de forma que 
pueda tenerse un margen de seguridad en la pieza posteriormente modelada. El momento 
final queda: 
𝑀𝑡𝑚𝑎𝑛 = 2 · 97,59𝑁𝑚 = 195,18𝑁𝑚 
𝑀𝑡𝑚𝑎𝑛 ≈ 200𝑁𝑚 
9.7.1. Selección de componentes de la junta universal 
Una vez se ha calculado el momento torsor al cual estarán sometidos los componentes 
de la dirección, puede pasarse a la selección de los componentes comerciales que se usarán 
como parte del diseño del mecanismo cardan de tijera – ver Apartado 10.4. Dichos 
componentes comerciales consistirán en los dados de las articulaciones y el acoplamiento del 
mecanismo que se une al eje del manillar, los cuales se seleccionarán a partir del catálogo del 
fabricante Cotransa.  
 
Figura 61 – Tabla de los distintos tamaños disponibles para las juntas universales de la serie de alta velocidad. 
[48, p. 28]. 
En base a la figura anterior, y partiendo del momento torsor hallado, se ha seleccionado 
finalmente un acoplamiento ciego (con los correspondientes dados) con referencia X40, que 
permite resistir un par de hasta 500Nm. Si bien se podría haber optado por un acoplamiento 
de diámetro 32mm, se ha preferido elegir uno de mayor diámetro para contar con un mayor 
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margen de seguridad y evitar que las tensiones en las uniones de los elementos del mecanismo 
sean demasiado altas. 
9.8. Selección de los cojinetes de las articulaciones del mecanismo 
Dual-Link 
Como último apartado dentro de los cálculos teóricos se llevará a cabo la selección de 
los cojinetes a emplear en las articulaciones del mecanismo Dual-Link. A diferencia de los 
cojinetes del buje o el eje de dirección, los cuales se han seleccionado a partir de las fuerzas 
teóricas calculadas en los mismos, los cojinetes de las articulaciones se han seleccionado 
partiendo de las reacciones obtenidas en los apoyos de los montantes y los basculantes tras 
hacer el análisis por elementos finitos – ver Anexo I. 
 
Figura 62 – Ejemplo del despiece de un rodamiento de agujas sin anillo interior, mostrando el casquillo y los 
topes laterales. 
Para el caso concreto de las articulaciones, y como ya se verá en detalle en los Apartados 
10.3.3 y 10.3.4, se ha optado por rodamientos de aguja sin anillo interior debido 
fundamentalmente a su gran capacidad de carga radial con un diámetro mínimo. Este tipo de 
rodamientos operan en conjunto con un cilindro metálico de mayor longitud que gira en su 
interior y hace las veces de anillo interno, denominado comúnmente casquillo – ver Figura 62.  
De cara a que el lector entienda mejor la forma de montaje y operación de estos 
rodamientos se acompaña de la siguiente figura. 
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Figura 63 – Vista de sección esquematizada de una articulación con casquillo (en azul) y doble rodamiento (en 
marrón). 
Tal como se puede observar, los rodamientos de aguja se unen a la pieza base mediante 
apriete como los rodamientos convencionales. Sin embargo, la unión con el casquillo se logra 
gracias a la pieza exterior que lo “abraza” y a la cual queda fijada mediante la aplicación de un 
perno o tornillo pasador. Esta unión es posible gracias a la longitud extra del casquillo el cual 
sobresale por ambos lados del rodamiento.  
Por último, y dado que el casquillo queda libre de movimiento en la dirección axial, es 
necesario el empleo de topes laterales (goma, caucho o incluso rodamientos de bolas) que 
eviten cualquier posible juego y transmitan las cargas axiales directamente del rodamiento a 
la pieza.  
9.8.1. Cojinetes del basculante 
Para comenzar se llevará a cabo la selección de los cojinetes a emplear en los extremos 
de los basculantes superior e inferior, los cuales vendrán determinados por las reacciones 
máximas obtenidas en las piezas virtuales que conectan de los montantes con los basculantes 
– ver Apartado 5.5 del Anexo I. En base a las reacciones halladas, las mayores se corresponden 
con las del Rodamiento 4: 
• (𝐹𝑋)𝑟𝑜𝑑 4 = −4.347,839𝑁 
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• (𝐹𝑌)𝑟𝑜𝑑 4 = −1.219,687𝑁 = 0𝑁 
• (𝐹𝑍)𝑟𝑜𝑑 4 = 2.103,654𝑁 
Tal como se aprecia, las reacciones obtenidas en las articulaciones tienen una 
componente en Y debido a la naturaleza del componente virtual aplicado en las articulaciones. 
Sin embargo, de cara al cálculo de los rodamientos de agujas se tomarán únicamente los 
valores de fuerza de las componentes X y Z, puesto que la componente en Y corresponde a la 
fuerza que debe resistir la estructura de los basculantes en conjunto con el chasis y los 
montantes  los rodamientos de aguja solo soportan cargas radiales. 
Se determina por tanto la suma vectorial de ambas cargas por relación trigonométrica 
entre ellas: 
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝑏𝑎𝑠 = √((𝐹𝑋)𝑟𝑜𝑑 4)2 + ((𝐹𝑍)𝑟𝑜𝑑 4)2 = √(−4.347,839𝑁)2 + (2.103,654𝑁)2 
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝑏𝑎𝑠 = 4.830,017𝑁 
Una vez hallada la carga radial que actúa sobre el rodamiento se pasa al cálculo del 
índice básico de carga en base a la fórmula descrita en apartados anteriores: 
𝑓ℎ = 𝑓𝑛 ·
𝐶𝑟
𝑃
 → 𝐶𝑟 =
𝑓ℎ
𝑓𝑛
· 𝑃 
Factor de vida de fatiga 
Al igual que para el cálculo de los rodamientos anteriores se usará un factor de vida de 
3 (Tabla 5.1). 
Factor de carga 
El factor de carga viene determinado por las revoluciones a las que gira el rodamiento, 
teniendo en el caso de los rodamientos de los basculantes un margen de giro limitado y una 
baja velocidad de rotación. Para proporcionar un valor relativamente conservador se 
supondrán como máximo unas 20rpm.  
A partir de la Figura 5.3 del catálogo, y para rodamientos de rodillos, se tiene un factor 
de carga de 1,15.  
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Carga dinámica equivalente 
Puesto que los rodamientos de aguja solo reciben cargas radiales, la carga equivalente 
coincide con el valor de esta.  
𝑃 = (𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝑏𝑎𝑠 = 4.830,017𝑁 
Se calcula finalmente el índice básico de carga: 
𝐶𝑟 =
𝑓ℎ · 𝑃
𝑓𝑛
=
3 · 4.830,017𝑁
1,15
 
𝐶𝑟 = 12.600,044𝑁 
A partir del índice básico de carga obtenido se selecciona en el catálogo un rodamiento 
que cumpla dicho índice de carga y que además tenga un largo relativamente grande para 
proporcionar un mejor apoyo.  En base a ello se selecciona finalmente el rodamiento con 
referencia RLM 172425 [47, p. B260], cuyas dimensiones son las siguientes: 
 
9.8.2. Cojinetes del chasis 
Para la determinación de los rodamientos que se alojarán en el chasis se han consultado 
las reacciones obtenidas en las piezas virtuales que conectan los montantes con el chasis – ver 
Apartado 5.5 del Anexo I. En base a las reacciones halladas, las mayores se corresponden con 
las del Rodamiento 6:  
• (𝐹𝑋)𝑟𝑜𝑑 6 = −5.611,949𝑁 
• (𝐹𝑌)𝑟𝑜𝑑 6 = −751,398𝑁 
✓ 𝐶 = 25𝑚𝑚 
✓ 𝐷 = 24𝑚𝑚 
✓ 𝐹𝑤 = 17𝑚𝑚 
✓ 𝑟 = 0.5𝑚𝑚 
✓ 𝐶𝑟 = 18.200𝑁 
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• (𝐹𝑍)𝑟𝑜𝑑 6 = −1.189,077𝑁 
Se determina a continuación la resultante de carga radial que debería resistir el 
rodamiento: 
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝑐ℎ𝑎𝑠𝑖𝑠 = √((𝐹𝑋)𝑟𝑜𝑑 6)2 + ((𝐹𝑍)𝑟𝑜𝑑 6)2 
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝑐ℎ𝑎𝑠𝑖𝑠 = √(−5.611,949𝑁)2 + (−1.189,077𝑁)2 
(𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙)𝑟𝑜𝑑,𝑐ℎ𝑎𝑠𝑖𝑠 = 5.736,539𝑁 
Dado que todas las condiciones relativas a los factores de vida y cargas son iguales al 
caso anterior, así como la simplificación de la carga dinámica equivalente, se plantea 
directamente el cálculo del índice básico de carga: 
𝐶𝑟 =
𝑓ℎ · 𝑃
𝑓𝑛
=
3 · 5.736,539𝑁
1,15
 
𝐶𝑟 = 14.964,884𝑁 
En base al índice básico de carga hallado bastaría con seleccionar el mismo rodamiento 
que el seleccionado para los basculantes. Sin embargo, dado que las secciones de tubo cortas 
que se emplearán para alojar los rodamientos en el chasis serán a su vez los nodos de la propia 
estructura tubular – ver Apartado 10.3.4 – deben tener un diámetro relativamente grande 
para proporcionar al resto de tubos un soporte consistente. Por consiguiente, se ha decidido 
seleccionar los rodamientos en base a los requerimientos dimensionales mínimos necesarios 
en las secciones de tubo, resultando en unos rodamientos claramente sobredimensionados; 
concretamente, se ha seleccionado el rodamiento con referencia RLM 283730 [47, p. B262] 
cuyas dimensiones básicas son: 
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✓ 𝐶 = 30𝑚𝑚 
✓ 𝐷 = 37𝑚𝑚 
✓ 𝐹𝑤 = 28𝑚𝑚 
✓ 𝑟 = 0.5𝑚𝑚 
✓ 𝐶𝑟 = 34.000𝑁 
✓  
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10. Diseño y cálculo del tren delantero y chasis 
En este apartado se pasa finalmente a describir cada uno de los componentes mecánicos 
que se han diseñado y calculado y que constituyen el verdadero objetivo de este proyecto fin 
de máster. Los componentes se presentarán como parte del sub-ensamblaje del que forman 
parte, siguiendo la estructura aplicada a los archivos CAD. 
Es necesario aclarar que en este apartado no se detallará el análisis MEF realizado para 
la verificación de las piezas, el cual podrá ser consultado detalladamente en el Anexos I. Este 
apartado se reserva por tanto para la presentación de los elementos ya modelados, 
describiendo: su función en el conjunto, detalles constructivos, proceso de montaje, 
material/es empleado/s, etc. 
10.1. Ensamblaje completo 
Entrando ya de lleno a la presentación del trabajo propiamente dicho se comienza 
haciendo una presentación gráfica del resultado final obtenido de forma que el lector pueda 
visualizar el conjunto y cómo éste se integra con los componentes ya existentes.  
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Figura 64 – Renders de las vistas laterales de la motocicleta completa, sin carenado. 
Tal como puede verse en la figura anterior el resultado final es un híbrido entre la 
suspensión Elf de doble basculante y la dirección de buje central de Bimota. En lo relativo al 
sistema de dirección se ha terminado empleando un sistema de doble cardan inspirado en el 
mecanismo de tijera usado por la suspensión Duolever. Cabe destacar que la nueva 
motocicleta conserva la misma distancia entre ejes y la misma ergonomía que la Ducati 
Panigale 1199 original.  
Se pasa a continuación a mostrar de forma aislada el tren delantero únicamente con las 
piezas objeto de este trabajo. Se identificarán además los sub-ensamblajes principales en los 
que se descompone la estructura, que son: 
1. Sub-ensamblaje Buje.   
2. Sub-ensamblaje Dual-Link. 
3. Sub-ensamblaje Cardan. 
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Figura 65 – Render del tren delantero completo sin los componentes de la Ducati Panigale. 
10.2. Sub-ensamblaje Buje 
Lo componen aquellas piezas que conforman el buje de dirección, permitiendo la 
conexión entre el mecanismo de suspensión y la rueda, y a su vez el direccionado de ésta. 
Dado que el tamaño de las piezas queda condicionado por el tamaño de los rodamientos 
(considerablemente grandes), se ha buscado priorizar el bajo peso de estas, de forma que se 
reduzcan al mínimo las masas suspendidas y penalice lo menos posible el comportamiento de 
la suspensión.  
Se ha optado por tanto por el uso de aluminio como material para la fabricación de los 
componentes, ya que en una primera aproximación empleando acero el peso resultante del 
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conjunto fue de aproximadamente 16kg.  Por supuesto, el comportamiento del aluminio 
“estándar” a fatiga no es idóneo puesto que plastifica de forma indefinida al no generarse 
acritud en el material, por lo que se ha buscado una aleación que pudiese ser tratada 
térmicamente para dotarla de la resistencia requerida. Además, debe ser una aleación con 
buena maquinabilidad y una excelente resistencia a la corrosión.  
En base a lo anterior se ha hecho una búsqueda sobre los tipos de aleaciones más 
empleadas en la industria automotriz para componentes mecánicos bajo acción de cargas 
elevadas y fatiga4, de entre las cuales destacan las siguientes: 
• Aluminio 6082: aleación de aluminio-magnesio-sílice con módulo elástico 
moderado (270MPa), relativamente buena resistencia a la fatiga (95MPa para 
10^7 ciclos), excelente resistencia a la corrosión, buena maquinabilidad y 
soldabilidad y relativamente bajo precio (2€/kg) [49]. 
• Aluminio 7075: aleación de aluminio-zinc con alto módulo elástico (500MPa), 
buena resistencia a la fatiga (160MPa para 10^7 ciclos) y buena maquinabilidad, 
aunque no es soldable y es relativamente cara (5€/kg). Se emplea en aplicaciones 
navales, aeronáuticas y automovilísticas donde se requiere un alto ratio de 
resistencia/densidad [50]. Ejemplo de uso: piñones y coronas de la transmisión 
en motocicletas, chasis de bicicletas, equipamiento de escalada, industria 
armamentística, etc. 
Atendiendo a la información encontrada y dado que las tensiones en las piezas 
mecanizadas del buje rondan los 110 – 120MPa (ver Anexo I), se ha optado por la aleación 
aluminio 7075 T6 de forma que se obtenga la mayor resistencia posible. El resultado es una 
masa final del conjunto de unos 11,13kg, similar a la masa de un sistema de suspensión por 
horquilla telescópica. 
 
 
                                                     
4 Como parte importante de la búsqueda se ha hecho uso del software CES EduPack, al albergar bases de 
datos de materiales clasificados según su uso en industria.  
A. B. Del Buono González Anexo I: Cálculos teóricos 
Trabajo Fin de Máster  110 
Las piezas que lo componen son las siguientes (ver Figura 66): 
1. Cuerpo buje 5. Acople extremo 
2. Rodamiento de rodillos cónicos 6. Pinza de freno Brembo 
3. Acople lateral 7. Horquilla dirección 
4. Rodamiento rígido de bolas   
 
Figura 66– Render de un explosionado parcial del sub-ensamblaje del buje de dirección. 
➢ De cara a no hacer demasiada engorrosa la visualización de las distintas piezas 
en la Figura 66, y dado que no tiene mayor relevancia a nivel explicativo, se han 
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omitido los elementos de tornillería (tornillos y tuercas), los cuales si están 
especificados en los Planos. 
Se pasa a continuación a describir cada uno de los elementos5 justificando las decisiones 
de diseño tomadas para cada caso. Se seguirá el orden expuesto en el listado al ser el orden 
de diseño más lógico que permite explicar cada una de las piezas.  
10.2.1. Cuerpo buje 
 
Figura 67 – Captura del cuerpo buje, visto desde arriba y desde abajo. 
Son las piezas centrales del buje de dirección teniendo como finalidad: alojar mediante 
apriete los anillos exteriores de los rodamientos de rodillos cónicos que permiten el giro de la 
cruceta de dirección y alinear los acoples laterales de forma que queden simétricos con 
respecto al plano medio del neumático.  
                                                     
5 Puesto que los rodamientos ya se han descrito en el Apartado 9 no se volverán a describir en este 
apartado de forma detallada.   
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A la hora de ensamblarlos, se disponen enfrentados en configuración espalda contra 
espalda, de forma que la cruceta quede completamente inmovilizada con respecto a la 
dirección coincidente con el eje de giro de esta. Para que el lector pueda entender mejor el 
objetivo buscado con este diseño se acompaña el siguiente esquema:  
 
Figura 68 – Vista de sección de los elementos centrales del buje de dirección, incluyendo la cruceta de 
dirección. 
Tal como se puede ver en la Figura 68, en el momento que los dos cuerpos del buje 
quedan fijados uno con respecto al otro la configuración en la que están dispuestos los rodillos 
cónicos hace que “compriman” por ambos extremos a la cruceta, dejándole como único 
movimiento posible el giro con respecto a su eje vertical, lo cual equivale al giro efectivo de la 
dirección. 
Siguiendo con el análisis de la geometría de la pieza puede observarse que la zona en la 
que se aloja el rodamiento cónico presenta una sucesión de diferentes secciones circulares las 
cuales van aumentando en diámetro a medida se acerca al plano basal de la pieza. Dichas 
secciones se han realizado basándose en las recomendaciones dadas por el fabricante NSK, 
pasándose a describir a continuación. 
A. B. Del Buono González Anexo I: Cálculos teóricos 
Trabajo Fin de Máster  113 
 
Figura 69 – Vista lateral de sección del cuerpo del buje, señalado en naranja la zona en la que ajusta el anillo 
exterior del rodamiento cónico. 
La zona naranja (Figura 69) representa la sección cuyo diámetro nominal es el mismo 
que el del anillo exterior del rodamiento, es decir, donde el rodamiento se coloca por ajuste. 
Nótese que la profundidad de la sección es mayor que la altura del anillo exterior, puesto que 
el rodamiento se asegura posteriormente introduciendo un anillo de fricción extra, 
necesitando de un margen mínimo de altura.  
 
Figura 70 – Esquema de dimensiones con los márgenes mínimos y máximos que se deben respetar en los 
contornos del rodamiento [47, p. B113]. 
La sección superior de mayor diámetro tiene como finalidad facilitar la introducción del 
rodamiento, reduciendo la profundidad a la cual debe ser introducido a presión. 
A. B. Del Buono González Anexo I: Cálculos teóricos 
Trabajo Fin de Máster  114 
En cuanto a la sección inmediata inferior se ha realizado en base a las especificaciones 
del fabricante para proporcionar una zona de asiento para el anillo exterior del rodamiento, 
que obliga a dejar unos márgenes de profundidad y diámetro que eviten la interferencia de la 
pieza de alojamiento con el rodamiento cuando éste se encuentre girando.  
Respecto a la última sección, se ha dejado para dar cabida al extremo del eje de la 
cruceta – Ver Figura 68. 
Mirando ya a la geometría exterior de la pieza, puede observarse que se han dispuesto 
dos salientes a ambos lados de esta que sirven para guiar a los acoples laterales durante la 
fase de montaje, de forma que queden correctamente alineados con los cuerpos del buje.  
Además, dichos salientes se han aprovechado para dotar del suficiente espesor a las paredes 
laterales al verse considerablemente reducidas debido al alojamiento del rodamiento.  
Adicionalmente se han extendido las paredes basales a ambos lados de los salientes con 
el objetivo de proporcionar al acople lateral una mayor superficie de asiento, reduciendo así 
las posibles concentraciones de tensiones en las aristas.  
 Un último detalle constructivo que merece la pena señalar son las pequeñas ranuras 
dispuestas de forma radial situadas en la parte superior de la pieza, las cuales cumplen dos 
objetivos: 
➢ Las dispuestas siguiendo el diámetro mayor permiten la introducción de una 
herramienta tipo punzón que sirva para poder empujar el anillo exterior del 
rodamiento y poder extraerlo. 
➢ Las dispuestas en el diámetro menor están pensadas para evacuar 
acumulaciones de agua que puedan llegar a producirse en dicha zona, 
especialmente en el cuerpo del buje que quede colocado boca abajo.   
10.2.2. Acople lateral 
 Tal como se ha indicado en el apartado anterior, el acople lateral tiene como algunas 
de sus funciones fijar la posición de los cuerpos del buje y contener en su interior a la cruceta 
de dirección.  Además, debe servir como asiento a los rodamientos rígidos de bolas (que 
permiten el giro de la rueda) y a los acoples extremos.  
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Figura 71 – Capturas de pantalla mostrando las vistas frontal y posterior del acople lateral. 
De cara a su ensamblaje con los cuerpos del buje el primer paso comienza por dejar 
pasados los 6 tornillos M6 a través de los agujeros pasantes situados en el centro del cuerpo. 
Dichos tornillos se pasarán desde el interior de la pieza hacia el exterior, de forma que una vez 
queden unidos los acoples laterales a los cuerpos del buje los tornillos queden inaccesibles – 
ver Figura 72. 
 
Figura 72 – Captura del montaje parcial de los acoples laterales y los cuerpos del buje, aplicando a éstos 
últimos la propiedad de transparencia. 
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A continuación, se encajan las protusiones de los cuerpos del buje en las ranuras 
verticales hechas en los acoples de forma que queden correctamente alineados. Nótese que 
tanto los acoples laterales como los cuerpos del buje son simétricos con respecto a dos de sus 
planos medios, lo que facilita el proceso de ensamblaje.  
 El siguiente paso consiste en alinear los agujeros presentes en las orejas de los acoples 
laterales con los agujeros pasantes hechos en los cuerpos del buje y simplemente pasar un 
tornillo M10 de un extremo de cada agujero al otro. Se completa la operación atornillándolos.  
Para dar por finalizada esta parte del ensamblaje simplemente queda por introducir bajo 
apriete los rodamientos rígidos de bolas en los extremos cilíndricos de los acoples laterales.  
10.2.3. Acoples extremos 
 
Figura 73 – Capturas de pantalla mostrando una vista superior del acople extremo izquierdo. 
Reciben su nombre puesto que son los acoples colocados a cada extremo del buje de 
dirección, teniendo como funciones: completar el ensamblaje del buje impidiendo cualquier 
desplazamiento de los rodamientos de bolas, sujetar las pinzas de freno durante la operación 
de frenado asegurando una correcta alineación de éstas con los discos de freno, y permitir el 
acople de la horquilla de dirección.  
El paso inicial en el ensamblaje de esta pieza pasa por fijar los acoples extremos a cada 
uno de los acoples laterales. Para ello, se apoyarán las superficies de asiento de los acoples 
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extremos con las caras externas de los acoples laterales, ayudándose de los tornillos M6 que 
deben sobresalir de estos últimos para un correcto alineado. Una vez en su sitio, simplemente 
se lleva a cabo la sujeción mediante el uso de tuercas. 
En lo relativo al montaje de las pinzas de freno cada una se fija a la extensión con forma 
de horquilla que posee el soporte empleando para ello dos tornillos M10 que se pasan a través 
de los cuerpos cilíndricos dispuestos en los extremos de esta. La horquilla modelada cuenta 
además con una depresión central que evita posibles interferencias con otras pinzas de freno 
comerciales que empleen pistones de frenado mayores.  
Por último, se acompaña del siguiente esquema para que el lector pueda apreciar la 
función que cumple el acople extremo como elemento de fijación del rodamiento rígido de 
bolas, impidiendo cualquier clase de movimiento lateral por parte de este. 
 
Figura 74 – Vista de sección de la unión del acople lateral con el soporte de la pinza de freno. 
De forma análoga a lo que sucedía en la zona de asiento del rodamiento cónico, el 
fabricante obliga a disponer de un diámetro mínimo de asiento y un margen longitudinal para 
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evitar la interferencia del rodamiento durante el giro. En la Figura 74 puede verse como se 
han tenido dichas consideraciones geométricas para ambos acoples.   
10.2.4. Horquilla dirección 
La horquilla de la dirección supone el elemento de conexión entre el sistema de 
dirección y el buje, siendo el encargado de poder transmitir el giro de la dirección a la rueda. 
Dicho elemento se fijará por medio de cuatro tornillos M6 repartidos entre los dos apoyos 
presentes a cada lado de la estructura.  
 
Figura 75 – Modelo tridimensional de la horquilla de dirección. 
Cuenta además con un alojamiento en su parte superior en el cual se introducirá el 
extremo inferior del cardan, asegurándose mediante dos pernos M8.  
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10.3. Sub-ensamblaje Dual-Link 
El sub-ensamblaje Dual-Link agrupa todas aquellas piezas que componen el mecanismo 
de suspensión de la motocicleta, siendo a efectos prácticos un sistema de suspensión de doble 
basculante.  
Al contrario que en el modelado de las piezas del sub-ensamble del buje, para la 
realización de las piezas del sub-ensamblaje Dual-Link se ha priorizado la optimización del 
espacio con la mayor resistencia del material posible, ya que algunas de las piezas deben 
resistir tensiones máximas de hasta 500MPa. En base a la altísima tensión bajo condiciones 
de fatiga que debe ser capaz de resistir el metal, y teniendo en cuenta que debe poder ser 
mecanizable y soldable, la lista de materiales disponibles se ha visto muy reducida.  
Finalmente, se ha elegido como material el acero AISI 4140, un acero de alto módulo 
muy empleado en industria y con buenas aptitudes para forja y mecanizado, aunque con una 
soldabilidad limitada, necesitando de precalentamiento en la soldadura y siendo 
recomendable hacer un recocido posterior [51].  
Una característica por destacar es que tanto para los basculantes como para el chasis se 
ha optado por el uso de una configuración multitubular en vez una doble viga convencional. 
 
Figura 76 – Ejemplo de chasis doble viga, empleado por la BMW S1000RR (2014). 
Si bien es cierto que las configuraciones de doble viga permiten adaptarse 
geométricamente mejor al resto de componentes y estar mejor optimizadas, tienen 
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importantes desventajas desde el punto de vista de la fabricación que las hacen inadecuadas 
para su utilización en el diseño del prototipo de este proyecto. 
En primer lugar, tanto si se realizan de una sola pieza (monocascos) o bien por unión de 
varios componentes mediante soldadura, los chasis de doble viga se hacen por lo general por 
colada de aluminio, lo que requiere moldes extremadamente caros que solo pueden 
amortizarse cuando se realiza fabricación en serie con un alto número de unidades. Puesto 
que este proyecto está pensado para dar paso a la fabricación de un prototipo inicial sobre el 
cual comenzar a testear y optimizar, resulta inviable recurrir a este tipo de fabricación. Otro 
problema de estos chasis es que son prácticamente irreparables, por lo que si se dañase el 
prototipo y se quisiese reparar (o incluso modificar) tendría que enviarse a talleres 
especializados o directamente volverse a fabricar, conllevando un alto costo económico.  
En base a los inconvenientes comentados resulta evidente que la configuración 
multitubular es la opción idónea al ser barata, fácil de reparar y modificar, y poseer un peso 
muy similar a una doble viga equivalente.  
Comentado lo anterior, se pasa finalmente a identificar los componentes que 
conforman el sub-ensamblaje (ver Figura 77): 
1. Cruceta dirección 5. Amortiguador Öhlins 
2. Montante cruceta 6. Chasis 
3. Basculante inferior 7. Anclaje chasis-motor 
4. Basculante superior   
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Figura 77 – Render del sub-ensamblaje Dual-Link. 
10.3.1. Cruceta de dirección 
La cruceta dirección es el elemento central, no solo de este sub-ensamblaje sino de todo 
el tren delantero, puesto que cumple las siguientes funciones: determina los ejes de giro de 
la rueda y la dirección, permite unir el buje y el sistema de suspensión, y resiste y transmite 
todos los esfuerzos inerciales y gravitacionales de un conjunto a otro.  
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Figura 78 – Captura mostrando la geometría de la cruceta de dirección. 
La geometría de la pieza toma inspiración en las crucetas de transmisión usadas en las 
juntas cardan, teniendo dos extremos cortos en los cuales se fijan mediante apriete los anillos 
exteriores de los rodamientos cónicos y dos extremos de mayor longitud en los cuales se han 
dispuesto los apoyos para unir la cruceta con los montantes.   
Dicha pieza deberá ser fabricada mediante mecanizado por arranque viruta, asegurando 
que los apoyos laterales sean también mecanizados a partir del mismo bloque de material y 
no soldados a posteriori. El motivo es que el acero 4140 no posee una soldabilidad demasiado 
buena y la sección en esa zona posee un gran espesor, además de estar sujeta a unas tensiones 
muy elevadas, por lo que podría llegar a comprometer la integridad de la pieza (incluso 
llevando a cabo los tratamientos térmicos correspondientes). 
 
Figura 79 – Vista de sección según el plano medio de la pieza, mostrando los aligeramientos realizados 
mediante operación de taladrado. 
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Por último, se han distribuido una serie de aligeramientos cilíndricos en cada extremo 
con la finalidad de eliminar material innecesario (desde el punto de vista de la resistencia de 
la pieza) e intentar reducir el peso al máximo – ver Figura 79. 
10.3.2. Montantes cruceta 
Los montantes son los elementos encargados de conectar cada extremo de la cruceta 
de dirección con los basculantes inferior y superior. 
 
Figura 80 – Captura de los montantes derecho e izquierdo. 
Comenzando con la unión entre los montantes y los extremos de la cruceta, ésta se lleva 
a cabo insertando los apoyos de la cruceta en los alojamientos dispuestos en las caras 
exteriores de los montantes de forma que la superficie de ambas piezas quede a ras. Una vez 
acopladas, simplemente se atornillan pasando un tornillo M8 a través de los agujeros pasantes 
dispuestos en ambas piezas. 
En lo que respecta a la unión de los montantes con los basculantes se lleva a cabo gracias 
a las horquillas que tiene cada montante en cada uno de sus extremos, entre las cuales se 
coloca el extremo cilíndrico de cada basculante asegurándolo posteriormente con un perno 
M8, el cual se introduce entre el agujero pasante realizando en la horquilla y el casquillo del 
rodamiento que se encuentran en el interior del alojamiento cilíndrico en el extremo del 
basculante. 
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Figura 81 – Comparativa entre el montante planteado inicialmente (izquierda) y el montante final (derecha), 
mostrando el diferente espacio libre entre la base de la horquilla y el tubo del basculante. 
Pasando a describir algunas de las decisiones de diseño tomadas para esta pieza, puede 
verse como la horquilla inferior de los montantes está inclinada y “extendida” hacia abajo. 
Para comprender el porqué de esta decisión de diseño es necesario recordar que los 
montantes deberán tener un lanzamiento de 19º. Al aplicar esta inclinación en el ensamblaje, 
la arista interior de la base de la horquilla queda muy cerca del tubo, pudiendo llegar a hacer 
interferencia con éste durante el recorrido de la suspensión – ver Figura 81.  
 
Figura 82 – Capturas mostrando el margen de espacio existente entre los componentes de los sub-ensamblajes 
del buje y Dual-Link al aplicar un ángulo de giro máximo (20º).  
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Por último, se puede apreciar también que las horquillas están ligeramente desplazadas 
hacia el exterior. Al igual que antes, esta decisión de diseño se ha aplicado para evitar 
interferencias geométricas, concretamente entre los pernos de los montantes y el sub-
ensamblaje del buje al aplicar el giro máximo de la dirección. 
10.3.3. Basculantes inferior y superior 
Dado que son elementos prácticamente iguales en cuanto a aproximación de diseño y 
detalles constructivos se tratarán ambos basculantes en el mismo apartado.  
 
 
Figura 83 – Captura de los basculantes superior (arriba) e inferior (abajo). 
Ambos basculantes se han modelado tratando de emplear la menor cantidad de tubos 
posibles. Para ello se ha recurrido a la triangulación de la estructura empleando primero tubos 
de mayor diámetro para dar lugar a la forma básica del componente y a continuación a tubos 
de menor diámetro para aportar la rigidez necesaria.   
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Respecto a los detalles constructivos comunes que se pueden encontrar en ambos 
basculantes se tienen: 
• Apoyos traseros: situados en los extremos del basculante que conectan con el 
chasis. Consisten en una sección de tubo ciego la cual cuenta con un agujero 
pasante por el cual se introduce un perno M12, encargado de fijar cada extremo 
del basculante al chasis por medio del casquillo que gira dentro del rodamiento 
de agujas situados en los alojamientos del chasis.  
• Alojamientos cilíndricos: puestos en los extremos del basculante que conectan 
con los montantes. Tienen como objetivo alojar bajo apriete los rodamientos de 
agujas dentro de los cuales giran los casquillos que hacen posible el giro en la 
unión, la cual se explica a continuación. 
 
Figura 84 – Vista detalla del alojamiento cilíndrico mostrando únicamente el rodamiento de agujas. 
A diferencia del esquema mostrado en la Figura 63 (Apartado 9.8), el cual describía una 
articulación con doble rodamiento y casquillo, para la unión del mecanismo Dual-Link de este 
trabajo se ha optado por una configuración con un único rodamiento central – ver Figura 84. 
Dado que en este caso el rodamiento queda en el interior del alojamiento cilíndrico sin 
sobresalir, serán necesarios además unos pequeños separadores metálicos (a parte de los 
sellos correspondientes) para evitar el juego en la unión. Sin embargo, y dado que el siguiente 
paso en la realización de este prototipo es someter al mecanismo a análisis dinámicos6 que 
                                                     
6 Para más información sobre las siguientes fases de desarrollo que debería seguir este proyecto hasta 
permitir alcanzar el punto de tener un prototipo fabricable pasar directamente al Apartado 16. Conclusiones. 
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pueden llegar a afectar significativamente la geometría y elementos comerciales diseñados, 
dichas “piezas de ajuste” no se han modelado.  
Como última consideración de diseño común a ambos basculantes se tiene la amplitud 
lateral de ambos, la cual se ha establecido buscando un compromiso entre ofrecer un rango 
de dirección aceptable y no penalizar en exceso el ángulo de caída de la motocicleta. 
Concretamente, la geometría final de los basculantes permite una amplitud de dirección de 
20º y un ángulo de caída de la motocicleta de unos 50º aproximadamente.  
En lo que respecta al ángulo de caída dicho valor puede parecer muy bajo si se compara 
con motocicletas que usan sistema de suspensión por horquilla telescópica. Sin ir más lejos, la 
Ducati Panigale tiene una amplitud de dirección de 54º, lo que supone en torno a un 150% 
más. Aun así, dicha amplitud tan reducida se debe a la propia naturaleza de los sistemas de 
suspensión de buje central y doble basculante (a excepción del Hossack)  la Bimota Tesi 3D 
tan solo posee una amplitud de dirección de 20º [52].  
 
Figura 85 – Vista superior del tren delantero mostrando el margen de espacio entre el neumático y los 
basculantes, para el ángulo de dirección máximo (20º). 
En el caso del ángulo de caída se ha conseguido alcanzar un valor bastante aceptable 
para una motocicleta superbike “de calle”. Hay que tener en cuenta que si bien las 
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motocicletas de competición (con neumáticos slick7) pueden llegar a alcanzar ángulos de caída 
de hasta 60º o más [53], las motocicletas de calle alcanzan como máximo en torno a 45-50º. 
Una vez tratados los aspectos constructivos comunes para ambos basculantes se pasa a 
continuación a describir las particularidades de cada uno de ellos.  
Basculante inferior 
El basculante inferior es el componente en el que se fijarán sendos amortiguadores, 
siendo por tanto el elemento que estará sometido a unos mayores esfuerzos – tal como se 
puede ver en el Apartado 4.3 del Anexo I. Por dicho motivo, emplea unos tubos con una 
sección de mayor espesor en comparación con los usados en el basculante superior.  
 
Figura 86 – Detalle del acople del cabezal del amortiguador con el basculante inferior. 
Para permitir el anclaje de los amortiguadores se han dispuesto dos cajetines (uno a 
cada lado) que tienen como finalidad permitir el anclaje del cabezal móvil del amortiguador 
                                                     
7 Los neumáticos lisos, o más comúnmente conocidos por su anglicismo slicks, son neumáticos empleados 
en competición y cuyo uso está prohibido en carretera abierta. Se caracterizan por no poseer dibujo siendo 
completamente lisos, además de usar un compuesto más blando que el usado en neumáticos convencionales. 
Dichas modificaciones otorgan a estos neumáticos una mayor adherencia siendo capaces de resistir mayores 
fuerzas antes de perder la tracción. Sin embargo, estos neumáticos requieren de un asfalto en perfecto estado y 
el cual esté seco, además de necesitar alcanzar una temperatura relativamente alta para tener el agarre 
suficiente, motivos por los cuales su uso se prohíbe fuera del mundo de la competición [66], [67].  
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por medio de un perno M10 – ver Figura 86. Cada cajetín está compuesto por una chapa en U 
abierta con otra chapa transversal soldada en uno de sus costados, en la que se tiene el 
agujero pasante para el perno. 
La disposición de los anclajes se ha obtenido como resultado de probar un gran número 
de configuraciones variando la longitud y ángulos de los elementos que conforman el 
mecanismo del Dual-Link, teniendo como uno de los requisitos principales garantizar un 
recorrido mínimo de la suspensión delantera de 120mm. Además, se debe lograr dicho 
recorrido dentro del margen de recorrido del amortiguador, siendo de tan solo 60mm [54]  
puesto que el recorrido de 60mm implica llegar al tope del recorrido del amortiguador, se ha 
considerado como recorrido de operación del amortiguador solo 45mm.  
 
Figura 87 – Esquema justificativo de la posición de los puntos de anclaje de los amortiguadores. 
Como puede verse a partir de la figura anterior, la disposición de los anclajes elegida 
permite garantizar un total de 126,2mm de recorrido del basculante inferior dentro de los 
45mm de recorrido de operación de los amortiguadores, los cuales se traducen en unos 
123mm de recorrido del neumático considerando el mecanismo dual-link al completo.  
Por último, y aunque ya resultará obvio para el lector, se ha elegido una configuración 
de doble amortiguador para el basculante. Si bien desde un punto de vista de espacio 
resultaría mejor una configuración con un único amortiguador, una configuración de doble 
amortiguación presenta las siguientes ventajas: 
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• Mejor distribución de los esfuerzos al repartirse entre dos apoyos evitando altas 
concentraciones de tensiones, especialmente en el anclaje del basculante con el 
amortiguador. Lo que conlleva la utilización de una menor sección de tubo y el 
uso de menos refuerzos.  
• Al distribuirse las cargas de forma “simétrica” se evita una torsión de la 
estructura en su zona central.  
• Otorga una mayor rigidez a la estructura y permite una mejor absorción de las 
irregularidades del asfalto, así como la aplicación de frenadas más intensas.  
Basculante superior 
En lo que respecta al basculante superior su principal característica a nivel constructivo 
ha sido el cuidadoso curvado de los tubos que conforman la estructura para evitar entrar en 
interferencia con el cuerpo del amortiguador, especialmente cuando éste se encuentra 
completamente comprimido – ver Figura 88. 
 
Figura 88 – Comparativa mostrando el margen de espacio entre el cuerpo del amortiguador y el basculante 
superior cuando se encuentra completamente extendido (izquierda) y completamente comprimido (derecha). 
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10.3.4. Chasis  
El chasis es, después de la cruceta de dirección, el elemento más importante del 
conjunto, siendo el encargado de dar cohesión a todos los demás elementos y permitir el 
correcto funcionamiento del mecanismo de suspensión.  
Tal como se comentó al inicio de este apartado, el chasis emplea una clásica 
configuración multitubular empleando tubos de mayor diámetro para definir el contorno del 
componente y tubos de menor diámetro para triangular toda la estructura, dotándola de una 
enorme resistencia.  
 
Figura 89 – Captura del chasis. 
Los tubos principales convergen en cuatro secciones de tubo cortas y de mayor diámetro 
las cuales podrían considerarse como los nodos de la estructura y que sirven como los puntos 
de anclaje entre el chasis y el acople chasis-motor. Además, permiten diferenciar las dos 
“partes” que posee el chasis: 
• Sub-chasis de la dirección: parte superior del chasis que posee el buje que aloja 
al eje de la dirección, el cual conecta el manillar con el sistema cardan. 
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• Sub-chasis de la suspensión: parte inferior del chasis que contiene los 
alojamientos para los rodamientos de aguja pensados para fijar los basculantes 
– por medio de los casquillos – y permitir su movimiento. Posee además dos 
acoples conectados en la zona intermedia del chasis, encargados de servir de 
anclaje al cuerpo de los amortiguadores.  
Cabe resaltar que el chasis ha sido uno de los componentes más desafiantes a la hora 
de modelar debido a la marcada asimetría que posee el motor y a lo abultado que resultan 
algunas de las partes de este. De hecho, y tal como se comentó en el Apartado 7.2, tuvo que 
modificarse la posición del radiador de aceite del motor puesto que su posición hacía 
imposible el modelado del chasis.  
 
Figura 90 – Renderizado de la vista posterior, mostrando la zona ensanchada del chasis en la parte trasera para 
evitar la interferencia del tubo principal con la carcasa derecha del motor.  
Es necesario aclarar que se ha buscado siempre obtener un componente simétrico de 
forma que la cargas se distribuyesen de la forma más homogénea posible en la estructura. Por 
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tanto, si en un lado del chasis debía hacerse una modificación debida a una interferencia la 
misma modificación se hacía al otro lado, aunque no fuese necesaria. Un claro ejemplo de 
esto se puede ver en la Figura 90. 
10.3.5. Acople chasis-motor 
 
Figura 91 – Captura del acople chasis-motor 
Mecánicamente hablando el acople es el elemento clave de la motocicleta al garantizar 
la unión de todos los ensamblajes principales de la misma: tren delantero, motor (y a su vez 
el tren trasero) y el sub-chasis del asiento. Es por tanto una pieza de enorme importancia a 
nivel estructural y que se ha modelado para poder resistir con bastante margen de seguridad 
las cargas que le serán transmitidas a través de las uniones con el chasis. Por dicho motivo, 
deberá ser mecanizado mediante arranque de viruta a partir de un tocho de acero AISI 4140. 
La unión del chasis con el acople se realizará por medio de los cuerpos salientes 
presentes en el acople, a los cuales se atornillará directamente el chasis por medio de pernos 
M14. A continuación, se alinearán los agujeros pasantes hechos en la base del acople con los 
pernos presentes en las cabezas de los cilindros, fijándose por medio de tuercas M10. A su 
vez, el acople cuenta con dos salientes adicionales en su parte posterior cuya finalidad es 
permitir el anclaje del sub-chasis del asiento, el cual se asegura por medio de dos tornillos 
M10 los cuales se atornillan directamente al anclaje.  
Nótese que la pieza se ha diseñado dejando el mayor espacio posible en su parte central. 
Ello se debe a que se debe procurar causar la menor interferencia posible con los cuerpos de 
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admisión que se conectan a cada una de las cabezas del cilindro – ver Figura 92. Además, tiene 
el beneficio añadido de que reduce el peso del componente al mínimo.  
 
Figura 92 – Renderizado de la vista superior de la unión del acople con el motor, mostrando las aberturas a las 
cuales se acoplan los cuerpos de admisión de cada cilindro. 
10.4. Sub-ensamblaje Cardan 
El sub-ensamblaje cardan engloba, como su nombre sugiere, a aquellos componentes 
que dan lugar a la junta cardan doble que se encarga de unir el eje de la dirección del manillar 
con la horquilla de dirección, traduciendo así el giro del manillar en el giro de la rueda.  
Un aspecto característico de esta junta cardan es su eje intermedio, diseñado para 
permitir el acoplamiento de dos ejes no colineales cuya distancia entre puntos de 
acoplamiento varía (en función del recorrido de la suspensión). En principio, se iba a optar por 
una junta cardan telescópica convencional, la cual usa un sistema de tubos telescópicos para 
poder variar su longitud; sin embargo, la distancia libre entre los puntos de acoplamiento en 
el instante en el que la suspensión se encuentran comprimida es tan pequeña que impide la 
utilización de este sistema.  
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Por tanto, se ha optado por un sistema de tijera inspirado en el sistema de dirección 
usado en el Duolever, que permite convertir una variación de desplazamiento longitudinal en 
desplazamiento lateral.   
En cuanto a su fabricación, las piezas a mecanizar se realizarán también en acero AISI 
4140 siendo conformadas mediante mecanizado por arranque de viruta. 
Pasando ya a la identificación de los componentes, se tienen los siguientes: 
1. Acoplamiento ciego cardan-eje 3. Tijera inferior 
2. Tijera superior 4. Unión cardan-horquilla 
 
Figura 93 – Render del sistema de doble cardan, extendido a una distancia media.  
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10.4.1. Uniones cardan (eje y horquilla) 
Las uniones se corresponden básicamente con los extremos del sistema cardan, siendo 
los elementos encargados de acoplarse con los elementos que giran solidarios con los ejes a 
unir. Su finalidad como componentes es exactamente la misma, variando únicamente su 
forma en función del elemento al cual se vayan a acoplar: 
• Acoplamiento ciego cardan-eje: consiste en un acoplamiento ciego seleccionado 
a partir del catálogo de Cotransa – ver Apartado 9.7.1.  
• Unión cardan-horquilla: se ha diseñado dotando a la base de la pieza la 
geometría del alojamiento realizado en la horquilla, modelando los apoyos 
laterales en consonancia.  
Tanto para el diseño del acoplamiento cardan-eje como para los dados de la junta se 
han empleado las dimensiones de las uniones cardan comerciales comercializadas por 
Cotransa [48], las cuales están dimensionadas para soportar hasta 500Nm. Por dicho motivo, 
no se incluirán el análisis de dichas piezas en el Anexo I, aunque sí se incluirá la unión cardan-
eje.  
10.4.2. Tijeras (superior e inferior) 
 
Figura 94 – Captura comparando la tijera superior (izquierda) con la tijera inferior (derecha). 
Son los componentes encargados de conformar el mecanismo de tijera que permite la 
variabilidad en altura en el sistema de dirección. Ambas piezas son esencialmente iguales en 
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la mitad superior de las mismas, presentando una horquilla con un agujero pasante M10 a 
través del cual se fija el dado de la junta cardan.  
Respecto a la mitad inferior es contraria para ambas piezas, presentando una segunda 
horquilla (la tijera superior) y un único extremo más estrecho (la tijera inferior). La idea, tal 
como se aprecia en la Figura 95, es que ambas piezas encajen por dicho extremo dando lugar 
a una unión sólida que permita resistir los momentos torsores transmitidos a través del 
sistema de dirección sin que se generen desalineamientos.  
Se puede apreciar también como la tijera superior posee una hendidura más delgada 
que se extiende hacia el interior de la pieza, mientras que la tijera inferior presenta una 
nervadura en la mitad superior del voladizo. El objetivo de ambas decisiones de diseño es 
permitir un cierto grado de superposición de las piezas cuando la suspensión se encuentre 
totalmente comprimida.  
 
Figura 95 – Captura comparativa mostrando el sistema de doble cardan en su posición más extendida 
(izquierda) y más contraída (derecha).  
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10.5. Llanta delantera 
Tal como podrá apreciar el lector, la llanta delantera no se ha incluido como parte del 
esquema del tren delantero mostrado al principio de este apartado (Figura 64), sin embargo, 
resulta relevante hacer un pequeño inciso para describir algunos aspectos geométricos de la 
misma. El motivo por el cual no se ha incluido la llanta delantera como parte de este 
ensamblaje es que dicho componente se ha diseñado fundamentalmente desde un punto de 
vista estético, sin tener en cuenta las cargas y condiciones a las que estará sometido8.  
Aun así, se ha buscado plantear de forma aproximada cómo debería ser su geometría, 
especialmente para poder justificar su ensamblaje con el buje y servir como referencia a una 
fase de diseño específica de este componente.  
 
Figura 96 – Comparativa entre la llanta modelada (izquierda) y la llanta delantera de una EBR 1190RX, 
mostrando el sistema de disco perimetral. 
Tal como se aprecia en la figura anterior la llanta modelada presenta un buje 
significativamente mayor al de una llanta convencional, siendo necesario para poder alojar en 
su interior el buje de dirección. De hecho, debido a la gran cantidad de espacio que ocupa el 
buje se ha optado por unir los discos de freno directamente a la llanta de una forma muy 
similar a los sistemas de disco de freno perimetral – ver Figura 96. En principio se ha diseñado 
                                                     
8 Diseñar la llanta delantera desde un punto de vista mecánico implica llevar a cabo análisis dinámicos y 
de impacto, los cuales quedan fuera del alcance del autor de este proyecto.  
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de forma que permita emplear los discos de freno y las pinzas originales de la Ducati Panigale, 
aunque podría llegar a probarse con un sistema de disco perimetral y pinza de freno invertida 
sin que ello implique modificar ninguno de los componentes del buje.  
Por último, se presenta al lector la sección interior sugerida para la llanta (que aloja al 
buje), siendo la característica más relevante de este componente.   
 
Figura 97 – Vista de sección del buje de dirección incluyendo todos los componentes (incluida la llanta, los 
discos de freno y las pinzas). 
Tal como se puede ver, el perfil de la llanta (sección naranja) permite que ésta quede 
inmovilizada por los rodamientos de bolas dispuestos a ambos lados del buje restringiendo 
cualquier movimiento axial o rotacional, exceptuando obviamente la rotación solidaria con los 
rodamientos.  
Es necesario recordar que este perfil no debe tomarse en ningún caso como el perfil 
definitivo de la llanta, dado que se debería someter a dicho componente a los análisis 
dinámicos pertinentes; pese a ello, da una idea bastante aproximada del perfil que debería 
buscarse para satisfacer el ensamblaje de esta.  
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11. Análisis cinemáticos 
En este apartado se presentarán los análisis cinemáticos realizados al conjunto de forma 
que pueda verificarse la integridad del conjunto durante su funcionamiento, así como 
comprobar que efectivamente se han obtenido los parámetros geométricos esperados. Si bien 
este apartado se presenta una vez introducidos los componentes ya modelados, es necesario 
aclarar que este proceso de análisis se ha llevado a cabo de forma iterativa durante toda la 
fase de modelado.  
11.1. Comprobación de interferencias en el mecanismo 
Este primer paso, más que un análisis como tal, consiste en comprobar simplemente 
que no se producen ningún tipo de colisión entre las piezas durante el normal funcionamiento 
del mecanismo. Para ello se hará uso del comando Clash dentro del módulo de Assembly 
Design9, el cual permite analizar todos los componentes de un ensamblaje dado y mostrar 
todas las interferencias que se producen entre ellos. 
 
Figura 98 – Ejemplo de la ventana asociada al comando Clash, mostrando una de las colisiones. 
                                                     
9 En CATIA V5, los módulos reciben el nombre de workbench, siendo el Assembly Design el módulo 
reservado a trabajar con conjuntos. 
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Ejecutando el comando Clash para el ensamblaje del tren delantero muestra un total de 
344 interferencias entre piezas, de las cuales 338 son de contacto10 y tan solo 6 son de colisión. 
De estas últimas, todas hacen referencia a colisiones entre componentes “estéticos”, por lo 
que no tienen relevancia de cara a la integridad del mecanismo. Por supuesto, dicha 
comprobación de interferencias se ha realizado para todo el rango de giro de la dirección y 
para todo el recorrido de la suspensión, para asegurar que en todo el rango de funcionamiento 
del sistema no se produzca ningún tipo de colisión.  
11.2. Parámetros geométricos durante el recorrido de la suspensión 
Terminado el ensamblaje del conjunto, una de las primeras comprobaciones a realizar 
es verificar los parámetros geométricos obtenidos. Como bien recordará el lector, en el 
Apartado 9.3 se estableció como lanzamiento deseable 19º, el cual aportaba un avance frontal 
de suelo de unos 98mm aproximadamente. Sin embargo, es necesario tener en cuenta que, 
debido a la configuración geométrica del mecanismo11, se produce una ligera variación del 
lanzamiento durante el recorrido de la suspensión, aumentando a medida que se comprime 
el amortiguador (aproximadamente 2º). 
Por dicho motivo, si se modelase el mecanismo para tener un lanzamiento de 19º en el 
punto inicial (suspensión completamente extendida) implicaría que desde el primer momento 
en que empezase a actuar la suspensión ya se superaría dicho valor. Para evitarlo, se ha 
optado por buscar que dicho valor de lanzamiento se tenga en el punto medio del recorrido 
de la suspensión, quedando los parámetros en los extremos de la siguiente manera: 
Posición del 
amortiguador 
Lanzamiento Avance frontal de 
suelo 
Distancia entre ejes 
Más extendida 18,264º 98,016mm 1.437,217mm 
Más comprimida 20,361º 110,223mm 1.421,401mm 
Tabla 1 – Parámetros geométricos finales obtenidos.  
                                                     
10 Una interferencia de contacto tan solo indica que dos piezas se encuentran en contacto sin llegar a 
producirse ningún tipo de colisión o penetración entre ellas, por lo que no suponen un problema.  
11 El mecanismo de 4 barras diseñado no posee una configuración de un paralelogramo, ya que sus barras 
opuestas poseen longitudes diferentes y se encuentran inclinadas entre ellas. Por tanto, al actuar el mecanismo 
se produce una variación en el ángulo de inclinación entre ellas. 
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Tal como se puede observar se obtiene un rango de valores aceptables, y muy cercanos 
a los teóricos, tanto del lanzamiento como del avance frontal de suelo.  
 
Figura 99 –Parámetros geométricos con la suspensión en su punto más extendido.  
Aun así, y para poder ilustrar mejor esta variación durante el recorrido de la suspensión, 
se han tomado medidas de los parámetros geométricos por cada 5mm de recorrido en el 
amortiguador desde el punto más extendido del mismo hasta llegar a los 45mm de recorrido 
operativo, quedando el siguiente gráfico combinado: 
 
Figura 100 – Variación del avance frontal y el lanzamiento en función del recorrido del amortiguador.  
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Como puede verse a través del gráfico, a medida que los amortiguadores se van 
comprimiendo se produce un aumento prácticamente lineal tanto del lanzamiento como del 
avance frontal de suelo hasta alcanzar los valores máximos ya indicados en la Tabla 1. Resulta 
por tanto en un comportamiento “estable” de la suspensión en todo su recorrido.  
Este comportamiento obtenido por parte de la suspensión Dual-Link es contrario al que 
se produce en una suspensión por horquilla telescópica, donde el lanzamiento y el avance se 
ven reducidos a medida que se comprime la suspensión. El efecto que esto tiene en el 
comportamiento dinámico, tal como se vio en el Apartado 5.5.1, es que se aumenta la 
estabilidad gracias al aumento del efecto autocentrante (producto de un mayor avance). Una 
ventaja directa de esto es que se favorecería el comportamiento de la motocicleta bajo 
frenadas intensas a alta velocidad, lo cual resulta idóneo considerando las justificaciones en 
las que se apoya este proyecto.  
En lo que respecta a la distancia entre ejes se ha buscado obtener el valor de distancia 
que posee la Ducati Panigale (1.437mm); sin embargo, al contrario que con el lanzamiento, 
dicho valor se ha establecido con la suspensión en su punto más extendido12. Otro aspecto en 
lo que difiere es que la distancia entre ejes se ve reducida a medida que se comprime la 
suspensión de la misma forma que ocurre en una suspensión por horquilla telescópica, por lo 
que no habrá diferencia apreciable en cuanto al comportamiento dinámico entre ambos tipos 
de suspensiones.  
Por último, y al igual que con los parámetros anteriores, se adjunta un gráfico donde 
pueda evaluarse visualmente la variación de la distancia entre ejes en función del recorrido 
del amortiguador, de forma que pueda detectarse alguna irregularidad en el funcionamiento 
del mecanismo.  
                                                     
12 El motivo para hacerlo de esta forma es que cuando un fabricante da la distancia entre ejes lo hace con 
la motocicleta sin carga (sin piloto), por lo que la suspensión se encuentra extendida. 
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Figura 101 – Variación de la distancia entre ejes en función del recorrido del amortiguador. 
Tal como se puede observar se produce un descenso progresivo y uniforme de la 
distancia entre ejes hasta alcanzar el valor mínimo indicado anteriormente.  
11.3. Comportamiento anti-dive  
Una vez comprobados los parámetros geométricos básicos se pasa a la comprobación 
de uno de los parámetros más importantes de cara al comportamiento dinámico de la 
motocicleta, concretamente el que determina el comportamiento de esta durante la frenada 
 el porcentaje anti-dive.  
 
Figura 102 – Ejemplo de la medición del porcentaje anti-dive para la suspensión en su punto inicial. 
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Para evaluar dicho parámetro se ha seguido el procedimiento presentado durante el 
Apartado 5.5.5, midiendo el porcentaje anti-dive para cada 5mm de recorrido de la 
amortiguación. Es necesario aclarar que para el cálculo se ha tomado como altura del centro 
de gravedad de la motocicleta la altura hallada en el Apartado 9.1.2, que se corresponde con 
la altura del centro de gravedad de la Ducati Panigale original y no con altura del centro de 
gravedad de la nueva motocicleta13. Aun así, es esperable que con el nuevo tren delantero el 
centro de gravedad se localice más abajo por lo que el porcentaje anti-dive real para la nueva 
motocicleta debería ser mayor al que se muestre a continuación14.  
Puesto que los valores obtenidos son de gran relevancia, se agrupan a continuación en 
la siguiente tabla por si resultase de interés para el lector: 
Recorrido de la 
suspensión [mm] 
Altura CIR [mm] Porcentaje anti-dive [%] 
0 341,025 47,86 
5 323,514 45,41 
10 306,432 43,01 
15 289,78 40,67 
20 273,562 38,39 
25 257,781 36,18 
30 242,44 34,03 
35 227,543 31,94 
40 213,093 29,91 
45 199,095 27,94 
Tabla 2 – Valores de altura del centro instantáneo de rotación y porcentaje anti-dive en función del recorrido 
del amortiguador. 
Como se puede ver, se parte de un porcentaje anti-dive inicial del 47,86% (con una altura 
del CIR de 341,025mm), el cual decrece a medida que se comprime la suspensión hasta un 
mínimo del 27,94% (con una altura del CIR de 199,095mm). Para poder apreciar mejor la 
variación de ambos parámetros se acompaña del siguiente gráfico combinado. 
                                                     
13 Para determinar el centro de gravedad real de la nueva motocicleta se deberían tener los modelos 3D 
originales de todas las piezas, de forma que se pudiese tener la masa exacta de cada componente. Además, para 
la evaluación del centro de gravedad se deben considerar todos los elementos de la motocicleta, muchos de los 
cuales no se han abarcado dentro de este trabajo: cableado, batería, elementos transmisión, líquidos, etc. 
14 Al reducirse la altura del centro de gravedad de la motocicleta, manteniéndose a la misma altura el 
centro instantáneo de rotación, da como resultado un aumento porcentual de la altura a la que se encuentra 
este último.  
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Figura 103 – Representación gráfica de los parámetros recogidos en la Tabla 2.  
Tal como se puede apreciar se produce una disminución completamente lineal y 
progresiva de ambos valores, lo cual garantiza un buen comportamiento por parte de la 
suspensión. Se puede ver también que la suspensión ofrecerá en su punto medio de 
actuación un porcentaje anti-dive de aproximadamente el 40%, por lo que se obtendría el 
compromiso buscado entre una amortiguación efectiva pero que transmita lo suficiente al 
piloto – según lo visto en el Apartado 5.5.5. 
11.4. Desfase angular en el giro de la dirección 
Por último, se ha llevado a cabo la comprobación del desfase angular del manillar con 
respecto al neumático, es decir, la variación que se produce entre el ángulo aplicado al 
manillar con el ángulo que finalmente gira el neumático. Dicho desfase se produce por la 
naturaleza del sistema cardan usado como elemento intermedio de la dirección y debido al 
hecho de que los ejes de entrada y salida de este no son paralelos. Además, puesto que la 
inclinación del eje de salida (que coincide con el lanzamiento) varía en función del recorrido 
de la suspensión es esperable también una variación del desfase para un mismo ángulo de 
manillar en función de la posición en la que se encuentre la suspensión.  
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Para determinar si este desfase puede llegar a ser significativo se han medido los ángulos 
obtenidos en el neumático por cada 5º de ángulo de dirección (hasta los 20º de amplitud 
máxima) y para cada 5mm de recorrido del amortiguador, obteniendo el siguiente gráfico: 
 
Figura 104 – Variación del desfase en la dirección en función del recorrido del amortiguador, en función del 
ángulo de dirección.   
Tal y como se puede observar el desfase producido entre el manillar y el neumático es 
bastante pequeño, presentando como máximo un desfase del 2,24% con respecto al valor 
nominal. Por tanto, y a falta de hacer una prueba dinámica con el prototipo fabricado, puede 
concluirse que el desfase presente no es lo suficientemente significativo como para llegar a 
penalizar el comportamiento dinámico de la dirección. 
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12. Diseño preliminar del resto de componentes de la 
motocicleta  
En este apartado se pasarán a describir todos los componentes restantes que ayudan a 
conformar la motocicleta como un producto completo, pero que, al contrario que los 
componentes anteriores, no se han basado en cálculos teóricos ni se han verificado mediante 
análisis computacionales. Aun así, el diseño de estos compontes se ha intentado que sea lo 
más coherente posible desde el punto de vista constructivo y funcional, para lo cual se ha 
tomado como punto de partida las piezas y decisiones de diseño empleadas en la Ducati 
Panigale 1199. Además, se han consultado los principales modelos de superbike del mercado 
para analizar las diferentes decisiones de diseñado empleadas por cada fabricante. 
12.1. Diseño conceptual 
Antes de pasar a la presentación de las piezas diseñadas se hará un breve repaso de la 
fase de diseño conceptual, mostrando los concepts más relevantes y que condujeron al 
resultado final.  Para la realización de los mismos, se ha empleado un software de pintura 
digital usando como “plantilla” la vista lateral de la motocicleta al completo, e intentando 
mantenerse dentro de la silueta de la Ducati original.  
 
Figura 105 – Concept inicial empleando un carenado “completo”. 
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Tal como se puede ver en la Figura 104, la primera aproximación del diseño ha pasado 
por intentar hacer un carenado completo que cubra los amortiguadores y buena parte del 
chasis, de forma que la motocicleta tuviese una apariencia más convencional. Dicho diseño, 
así como cualquier otro tipo de diseño con carenado completo, se descartó debido a dos 
motivos fundamentales: 
• El ancho de la motocicleta en la zona de los amortiguadores obligaba a hacer un 
carenado excesivamente voluminoso (en comparación con el carenado de la 
Ducati original), lo que redunda a su vez en un resultado poco atractivo.  
• Se oculta gran parte de los elementos que caracterizan el mecanismo Dual-Link, 
lo cual le quita el carácter distintivo que posee esta motocicleta con respecto a 
las que ya existen en el mercado.  
 
Figura 106 – Segundo concept realizado, esta vez con un carenado parcial.  
Para el segundo diseño realizado se optó por un diseño más minimalista, dividiendo el 
carenado entre la zona superior y la cubierta de la parte inferior, dejando así gran parte del 
chasis y el motor descubiertos. El diseño fue descartado debido a que no había suficiente 
coherencia visual entre los diferentes elementos que componen el carenado.  
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Figura 107 – Concept final que sirvió como modelo de partida para la realización de las piezas en 3D. 
Partiendo del concept anterior, se han modificado las formas (en especial del carenado 
superior) para dar una mayor consistencia visual al conjunto. Al igual que antes, se ha buscado 
concentrar un gran “peso visual” en la parte superior de la moto, intentando dejar al 
descubierto la mayor cantidad posible del chasis y el mecanismo Dual-Link. Esta forma de 
distribuir el carenado, en conjunto con el uso de formas muy angulosas en forma de flecha 
(muy típicas de las motocicletas japonesas), otorga a la motocicleta un aspecto agresivo y que 
evoca velocidad y ligereza. Algunos ejemplos de este tipo de aproximación de diseño pueden 
ser la Kawasaki Ninja H2R [55] o la Vyrus 986 M2 [38]. 
Otro aspecto que destacar del diseño es que se ha optado que los paneles laterales del 
carenado superior sobresalgan ligeramente y converjan en el depósito de combustible, tal 
como se hace en algunas motocicletas como la Ducati Supersport [56]. Si bien es una decisión 
de diseño un tanto atípica, puesto que visualmente sobrecarga mucho el conjunto, en la 
motocicleta objeto de este trabajo resulta bastante sugerente debido precisamente al poco 
carenado que emplea. 
Por último, y tal como puede apreciar el lector a partir de los diseños anteriores, quedan 
algunos elementos que no se han dibujado como el colín o el faro trasero, además de la falta 
de detallar el resto de las piezas. Ello se debe a que se ha preferido simplemente tener una 
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base de partida, para posteriormente realizar sobre la marcha el modelado y detallado en el 
software 3D.  
12.2. Diseño preliminar de los componentes 
A continuación, se pasa a la presentación de cada uno de los componentes que terminan 
de completar la motocicleta como producto, no sin antes presentar el producto completo. 
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Figura 108 – Renders de la motocicleta completa, empleando la misma combinación de colores que la Ducati 
Panigale 1199 original.  
12.2.1. Cúpula 
La cúpula se ha diseñado en base a las dimensiones globales de la cúpula de la Ducati 
Panigale, pero adaptando el aspecto visual que se ha planteado durante la fase de diseño 
conceptual. 
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Figura 109 – Imagen comparativa entre el frontal de la Ducati Panigale 1199 (izquierda) y la motocicleta 
modelada por el autor de este proyecto (derecha). 
Tal como se observa de la figura anterior, se ha optado por un diseño similar al original, 
modelando el faro como una continuación de la cúpula y presentando las correspondientes 
tomas de aire; aunque, a diferencia de en la Panigale, para el nuevo diseño se ha optado por 
emplear una placa metálica (en conjunto con el límite inferior del faro) para crear el contorno 
de las tomas. Dicha placa metálica crea un contraste visual muy atractivo que resalta las 
formas de la carrocería y el faro, así como los colores de la motocicleta.  
 
Figura 110 – Render incompleto mostrando el diseño original pensado para la admisión de aire. 
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Cabe destacar que en primera instancia se había diseñado una toma de aire central 
como la que se aprecia en los concepts (ver además Figura 110); sin embargo, debido a que 
causaba interferencias con el neumático al comprimirse la suspensión, se optó por una 
solución con doble toma de aire como en la Ducati original. Al igual que en ésta, el aire viaja 
desde tomas de aire hasta los cuerpos de admisión situados en la parte superior del motor, a 
través de dos conductos que sortean la dirección y “entran” dentro del chasis.  
12.2.2. Manillar 
 
Figura 111 – Vista superior mostrando el nuevo manillar al completo.  
En lo que respecta al manillar se ha modelado usando el máximo número de 
componentes posibles de la Ducati Panigale original, habiendo tenido que hacer únicamente 
como piezas nuevas la barra del manillar y la tija.  
 
Figura 112 – Imagen superior del manillar original de la Ducati Panigale.  
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El motivo por el cual ha sido necesario modelar dichas piezas es que, tal como se aprecia 
en la Figura 112, el manillar original carece de una barra que conecte ambos puños, además 
de que la tija está diseña para alojar los extremos de los montantes de la suspensión 
telescópica; lo cual resulta innecesario en el sistema Dual-Link planteado.  
12.2.3. Carenado superior y depósito 
Tal como se comentó durante el apartado anterior, el diseño de los paneles laterales del 
carenado superior se ha hecho de forma que sobresalgan ligeramente y converjan en el 
depósito de combustible. Una parte fundamental de este diseño es la separación del depósito 
en dos partes: el cuerpo del depósito como tal, al cual se usen los extremos de los paneles 
laterales; y la carcasa que tapa superiormente el depósito, la cual está pintada con el mismo 
color que el carenado.  
 
Figura 113 – Vista del depósito y los panales laterales del carenado superior. 
Esta separación, marcada aún más por el uso de diferentes colores para ambas piezas, 
ayuda a realzar las formas de los paneles laterales dando lugar a un resultado visualmente 
más atractivo.  
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Figura 114 – Vista frontal de la motocicleta realizada.  
Pasando ahora al aspecto funcional, la parte frontal de los paneles laterales del carenado 
se ha prolongado desde la cúpula hacia abajo intentando cubrir lo máximo posible los 
amortiguadores. El objetivo de esto es, por un lado, reducir la resistencia aerodinámica al 
cubrir la zona expuesta de los amortiguadores y, por otro, conducir un volumen suficiente de 
aire hacia el interior de la motocicleta donde se sitúa el radiador. 
12.2.4. Guardabarros delantero 
El guardabarros se ha diseñado con una forma relativamente convencional, aunque 
siguiendo las líneas angulosas de la motocicleta. A diferencia del guardabarros inicialmente 
planteado en el sketch de la Figura 107, se ha descartado la combinación de varias piezas 
diferentes por motivos de espacio, ya que apenas queda margen al comprimir la suspensión y 
agregar el giro de la dirección. 
Tal como ocurre en un guardabarros convencional, el objetivo principal es evitar las 
salpicaduras y la proyección de arena, roca u otros residuos que puedan alcanzar al conductor 
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o bien dañar componentes como el carenado o los radiadores. Además, cumple una función 
adicional (fundamentalmente en motocicletas deportivas) que consiste en reconducir una 
buena parte del flujo de aire que llega a los tubos telescópicos (y ocasionalmente parte de la 
pinza de freno), reduciendo la resistencia aerodinámica. 
En base a ello, y tal como se aprecia en la Figura 114, se ha modelado el guardabarros 
delantero de forma que se cubra la mayor cantidad posible del área frontal de la horquilla de 
dirección, así como la unión cardan-horquilla.  
12.2.5. Carenado inferior 
La sección del carenado inferior se ha modelado como una única pieza en cruza la 
motocicleta por la parte inferior, adaptándose al perfil de los elementos; lo cual obliga al 
carenado a ensancharse en la zona de unión de los basculantes, y a continuación a estrecharse 
en la zona del motor. Además, en el lado derecho del mismo presenta un corte para no 
interferir con el tubo de escape, tal como ocurre con el carenado de la Ducati Panigale.  
Figura 115 – Vista lateral mostrando el carenado de la zona inferior. 
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Su principal finalidad es cubrir y proteger los bajos de la motocicleta, así como el 
radiador del aceite que irá colocado en la zona inferior.  
12.2.6. Cola o tail 
La cola, o mejor conocida por su anglicismo tail, engloba a todos los componentes que 
se acoplan en el sub-chasis trasero, y que incluyen en este caso: asientos, carenado trasero y 
faro trasero.  
Comenzando por el asiento, y a modo de no comprometer la ergonomía, se han 
modelado tal como los originales, tanto en forma y tamaño, como en colocación.  
 
Figura 116 – Renderizado de la cola de la motocicleta, aprovechando los asientos de la Ducati Panigale 1199. 
Continuando con el carenado trasero, se ha hecho siguiendo la forma del carenado de 
la Ducati Panigale, especialmente en la zona inferior, aunque siendo ligeramente más ancho 
y anguloso que el de ésta.  
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 Figura 117 – Vista trasera de la cola para poder apreciar los conductos de paso del aire, análogos a los 
encontrados en la Ducati original.  
En cuanto al faro trasero, destaca su división en una óptica superior más alargada y que 
sigue el contorno superior del carenado, y una pequeña óptica central situada justo debajo de 
ésta. La finalidad de la óptica superior será actuar como luz de cruce (estando siempre 
encendida) usando tecnología led. En cambio, la inferior hará las veces de luz de freno, 
encendiéndose solo al aplicar el freno y con una intensidad lumínica superior.  
Para separar ambas ópticas se ha recurrido, al igual que en el faro delantero, a una 
lámina metálica que permite delimitar claramente la separación entre ambas y realzar las 
formas del conjunto.  
A su vez, y como se puede apreciar a partir de la Figura 117, la lámina metálica se curva 
hacia el interior al llegar a los extremos dando lugar a dos cavidades que atraviesan la cola. 
Dichas cavidades, también presentes en la Ducati, tienen por objetivo permitir el flujo de aire 
a través de ellas mejorando la aerodinámica al retrasar el desprendimiento de la capa límite.  
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12.2.7. Llanta delantera 
 
Figura 118 – Comparativa entre la llanta modelada (izquierda) y la llanta original de la Ducati Panigale (derecha) 
que sirvió como inspiración. 
En cuanto a la llanta delantera, y sin querer repetir lo dicho en el Apartado 10.5, se ha 
buscado conservar en la medida de lo posible el diseño y distribución de los radios de la llanta 
original puesto que casan bastante bien con el nuevo diseño de la motocicleta. Además, en 
caso de buscar un nuevo diseño debería ser necesario a su vez rediseñar la llanta trasera (la 
cual ya se ha tomado en base a la original de la Ducati Panigale). 
13. Estimación de costes 
El siguiente apartado tiene como objetivo ofrecer al lector una idea estimada del coste 
que supondrá la realización de este prototipo. Es necesario tener en cuenta que, si bien para 
muchas de las piezas puede conocerse o determinarse su valor con relativa exactitud, otras 
resultan demasiado complejas como para poder determinar el precio sin tener que hacer un 
estudio de costes en profundidad. Se realizará entonces una estimación de costes 
diferenciando entre los tipos principales de piezas que compondrán el producto.  
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13.1. Componentes originales Ducati  
A diferencia de los componentes modelados como objeto de este trabajo, los 
componentes que se han conservado de Ducati tienen la ventaja que su precio puede saberse 
directamente a partir de la página de repuestos oficiales de Ducati [57].  
Buscando en la página se accede a una clasificación por motocicletas. Una vez ahí se 
selecciona la motocicleta en cuestión y se lleva al usuario a una página donde se encuentran 
todas y cada una de las piezas de la motocicleta agrupadas en los conjuntos que componen la 
motocicleta. En el caso de la Ducati Panigale 1199 puede encontrarse el listado de los 
conjuntos en el siguiente enlace:  https://www.repuestos-ducati.es/ducati-
motocicleta/Superbike/2012/1199_Panigale/118  
Lo siguiente será entrar a cada uno de los conjuntos15 que se han “aprovechado” para 
este prototipo y sumar el precio de todas las piezas que lo componen: 
Conjunto  Precio 
Árbol selector 934,32€ 
Cambio 2.207,44€ 
Embrague 1.893,7€ 
Carter embrague 664,08€ 
Grupo bielas 4.181,64€ 
Cilindros pistones 1.287.94€ 
Distribución 677,89€ 
Filtros y bomba de aceite 744,87€ 
Par semicárteres  3.265,36€ 
Motor de encendido 2.315,77€ 
Culata horizontal – distribución 3.353,96€ 
Culata vertical – distribución 3.353,96€ 
Apoyapié izquierdo 758,89€ 
Mariposa 1.856,76€ 
Escape 5.593,71€ 
Caballete 350,68€ 
Freno delantero 1.869,45€ 
Freno trasero 1.107,12€ 
                                                     
15 No se incluirán los conjuntos eléctricos o de cableado, y tampoco aquellos conjuntos mecánicos que 
hayan podido quedar afectados por modificaciones en las piezas originales.    
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Rueda trasera y delantera 3.190,83€ 
Perno rueda trasera 2.278,43€ 
Bastidor trasero 1.983,93€ 
Amortiguadores Öhlins  1.301,34€ 
Suspensión trasera  
(sin amortiguador) 
620,47€ 
Basculante trasero 2.206,85€ 
  
Precio total  46.711,45€ 
En base al precio obtenido para los componentes, puede verse como la suma de los 
subconjuntos por separado resulta en un precio mucho más alto que el precio de venta de la 
motocicleta completa (21.590€), concretamente del orden de tres veces más (considerando 
el coste de los componentes restantes). 
Por dicho motivo, se considerará que para la realización de la motocicleta objeto de este 
trabajo se adquirirá una Ducati Panigale 1199 completa, la cual se someterá a un proceso de 
desmontaje de los componentes innecesarios y montaje de todas las piezas de diseño 
original16.  
13.2. Estructura tubular 
Las estructuras multitubulares resultan de gran complejidad desde el punto de vista de 
la estimación de coste puesto que conllevan un gran número de procesos de fabricación 
diferentes como doblado de tubos, cortes rectos, cortes con sierra circular (tube notching), 
soldadura, tratamiento térmico, etc. 
Además, dependiendo de la complejidad geométrica de la estructura y de la ductilidad 
del material variará el tipo concreto de proceso a emplear. Por ejemplo, dependiendo del 
radio de doblado del tubo podrá realizarse bien con una dobladora estándar o, en caso de ser 
un radio muy pequeño, sería necesario emplear un mandril de bronce para evitar el colapso 
de la pared interior del tubo. Otro ejemplo sería con la ejecución de la soldadura, puesto que 
en las zonas de difícil acceso puede que no se tenga el espacio suficiente para ejecutar la 
soldadura con una pistola TIG/MIG, teniendo que emplear electrodos consumibles.  
                                                     
16 Se ampliará esta discusión en el apartado de conclusiones. 
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Por tanto, de cara a estimar el precio de las estructuras tubulares se buscarán el precio 
de estructuras tubulares similares y se hará una aproximación por comparación en función del 
tamaño y complejidad de la estructura. Por simplicidad, y dado que en la página de Ducati 
figuran correctamente referenciados todos los precios, se buscarán chasis tubulares de 
motocicletas Ducati de similar potencia. 
 
Figura 119 – Ejemplo de chasis tubulares de varios modelos prestacionales de Ducati: Monster 1200 (arriba 
izquierda), Diavel (arriba derecha) y Streetfighter (abajo centro).  
Los chasis presentados en la figura anterior tienen los siguientes precios: 
• Monster 1200  1.166,26€ 
• Diavel  1.450,93€ 
• Streetfighter  2.743,81€ 
Comparando ahora con el chasis del prototipo propuesto (y atendiendo a la 
diferenciación hecha en el Apartado 10.3.4): 
➢ Sub-chasis dirección: muy similar al chasis de la Monster 1200, por lo que se 
supondrá directamente el precio de este para esta parte del chasis del prototipo 
 1.166,26€. 
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➢ Sub-chasis de la suspensión: similar en tamaño y estructura a los chasis de la 
Diavel y la Streetfighter, por lo que se supondrá el precio de este como la media 
de ambos  2.097,37€.  
Por tanto, el precio estimado para el chasis queda aproximadamente 3.260€.  
Comparando ahora los chasis con los basculantes puede suponerse el precio de ambos 
como la mitad del chasis de la Monster 1200, al tener una longitud (sumando los tubos) y 
diámetro de tubos similares. Por tanto, el precio estimado para cada basculante queda 
aproximadamente 580€. 
13.3. Piezas mecanizadas 
La determinación del coste de las piezas mecanizadas es sin duda la parte del análisis de 
costes más compleja debido a la extensa cantidad de detalles que deben de especificarse: 
número de piezas a fabricar, porcentaje de defectos, tipo de preforma, procesos de 
mecanizado, número de cambios de herramienta, número de operaciones, tiempo no 
productivo, potencia de la máquina-herramienta, tiempo de programación, tiempo de cambio 
de posición de la pieza, etc.  
Si bien estos parámetros pueden determinarse una vez que se tiene la pieza 
completamente terminada, no resulta práctico llevar a cabo un análisis tan exhaustivo cuando 
todavía la pieza puede estar sujeta a modificaciones sustanciales. En el caso concreto de las 
piezas de este proyecto, y tal como se detalla en el Apartado 16, todavía se encontrarían en 
una fase preliminar de diseño, por lo que no se dispone de la que será su geometría final.   
En estos casos, en vez de buscarse un valor estimado del coste de mecanizado se opta 
por presentar un valor aproximado que simplemente permita al diseñador tener una idea del 
coste que debe afrontar. A la hora de hacer dicha aproximación existen varias vías: 
1. Ponerse en contacto con un taller de mecanizado y solicitar presupuesto a un 
técnico especializado.  
2. Consultar históricos en talleres de mecanizado que recojan el precio de piezas ya 
realizadas, buscando aquellas que se parezcan lo más posible a la pieza de 
interés. 
A. B. Del Buono González Anexo I: Cálculos teóricos 
Trabajo Fin de Máster  165 
3. Llevar a cabo un cálculo extremadamente simplificado a partir de los parámetros 
esenciales de la pieza.  
 A priori, la mejor opción es sin duda la de ponerse en contacto con un taller, sin 
embargo, dado que este proyecto será registrado no puede haber difusión de la propiedad 
intelectual antes de que se haya formalizado el registro (el cual se hará una vez completado 
este documento). 
Respecto a la segunda opción no se ha encontrado ninguna página web de talleres de 
mecanizado que tenga modelos cuya geometría se asemeje a la de las piezas a realizar y hayan 
sido realizados mediante mecanizado  la gran mayoría de piezas de ejemplo son realizadas 
por colada o inyección.  
Por tanto, la única vía que queda disponible es la de llevar acabo un cálculo simplificado 
en base a la velocidad de arranque de viruta. Una vez se determina ésta, y en función del 
volumen de material que hay que mecanizar para pasar de la preforma a la pieza final, se 
puede calcular el coste total de la pieza partiendo de un coste de mecanizado establecido. Por 
supuesto, este método tiene bastantes limitaciones puesto que no contempla todos los 
factores ya mencionados, pero permite al menos dar una idea estimada del coste de la pieza.  
Para llevar a cabo el cálculo se hará uso de las fórmulas de mecanizado que se pueden 
consultar directamente en la página de Sandvik [58]. Partiendo de la fórmula para determinar 
la velocidad de arranque de viruta, el desarrollo de estas (de cara a su resolución) es el 
siguiente: 
𝑄 = 𝑣𝑓 · 𝑎𝑝 · 𝑎𝑒        (𝑚
3/𝑚𝑖𝑛) 
𝑣𝑓 = 𝑛 · 𝑓𝑧 · 𝑧𝑛          (𝑚/𝑚𝑖𝑛) 
𝑛 =
𝑣𝑐
𝐷𝑐𝑎𝑝 · 𝜋
          (𝑟𝑝𝑚) 
Donde:  
➢ 𝑣𝑓 : velocidad de avance (m/min) 
➢ 𝑎𝑝 : profundidad de corte (m) 
➢ 𝑎𝑒 : empañe (m) 
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➢ 𝑛 : revoluciones por minuto 
➢ 𝑓𝑧 : avance por diente (m)  
➢ 𝑧𝑛 : número de dientes activos  
➢ 𝑣𝑐  : velocidad de corte (m/min) 
➢ 𝐷𝑐𝑎𝑝 : diámetro de corte de la herramienta (m) 
Tal como se puede apreciar, el primer paso en el cálculo pasa por determinar la 
velocidad de corte (en función del material a mecanizar) y el diámetro de corte de la 
herramienta. En principio, en un proceso real de mecanizado se llevarían a cabo varios 
cambios de herramienta en función del tipo de operación y la cantidad de viruta por arrancar; 
sin embargo, para esta aproximación se supondrá una única herramienta con la que se hará 
todo el proceso.  
Además, de cara a simplificar aún más los cálculos y obtener valores comparables, se ha 
seleccionado la misma herramienta para mecanizar todas las piezas. Para ello, se ha buscado 
en el catálogo de Sandvik [59, p. 13] una fresa que fuese apta tanto para mecanizado de 
aluminio (Grado ) como para aleaciones endurecidas de acero (Grado ), además de que 
fuese apta para todo tipo de operaciones de mecanizado tanto en pasadas de desbaste como 
de acabado.  
A. B. Del Buono González Anexo I: Cálculos teóricos 
Trabajo Fin de Máster  167 
 
Figura 120 – Recorte de la tabla comparativa de fresas del catálogo de Sandvik, mostrando el campo de 
aplicación de las fresas de la serie CoroMill® Plura. 
En base a todo lo anterior de escogido finalmente una fresa pertenece a la serie 
CoroMill® Plura, concretamente la de referencia R216.24 [59, p. 245] un diámetro de 
herramienta de 10mm.  
A continuación, se han consultado las velocidades de corte recomendadas para dicha 
herramienta en función del tipo de material a mecanizar [59, p. 350] tomando el valor de la 
velocidad de desbaste: 
• Aluminio ( ): 𝑣𝑐 = 1.000𝑚/𝑚𝑖𝑛 
• Aleaciones acero endurecidas ( ): 𝑣𝑐 = 55𝑚/𝑚𝑖𝑛 
Por último, y para poder pasar ya al cálculo de la velocidad de arranque de viruta, se 
despejarán el resto de las incógnitas presentes en las fórmulas: 
➢ Diámetro de corte de la herramienta: 
𝐷𝑐𝑎𝑝 = 10𝑚𝑚 = 0,01𝑚 
➢ Número de dientes activos [59, p. 245]: 
𝑧𝑛 = 4 
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➢ Avance por diente [59, p. 350]: 
𝑓𝑧 = 0,027𝑚𝑚/𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒 = 0,027 · 10
−3𝑚/𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒 
➢ Profundidad de corte:  
𝑎𝑝 =
(𝑎𝑝,𝑚á𝑥)
4
=
22𝑚𝑚
4
= 5,5𝑚𝑚 ≈ 5𝑚𝑚 = 0,005𝑚 
Se toma como valor de profundidad de corte la cuarta parte del valor de 
profundidad máximo [59, p. 350]. 
➢ Empañe: 
𝑎𝑒 = 𝐷𝑐𝑎𝑝 = 10𝑚𝑚 = 0,01𝑚 
Se considera un empañe grande, que suponga el diámetro completo de la 
herramienta. 
Halladas todas las incógnitas ya se puede pasar al cálculo de la velocidad de arranque 
de viruta para cada tipo de pieza: 
Velocidad de arranque de viruta – Aluminio 7075 T6 
1. 
𝑛 =
𝑣𝑐
𝐷𝑐𝑎𝑝 · 𝜋
=
1.000𝑚/𝑚𝑖𝑛
0,01𝑚 · 𝜋
 
𝑛 = 31.831𝑟𝑝𝑚 
2. 𝑣𝑓 = 𝑛 · 𝑓𝑧 · 𝑧𝑛 = 31.831𝑟𝑝𝑚 · 0,027 · 10
−3𝑚/𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒 · 4 𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒𝑠 
𝑣𝑓 = 3,438𝑚/𝑚𝑖𝑛 
3. 𝑄 = 𝑣𝑓 · 𝑎𝑝 · 𝑎𝑒 = 3,438𝑚/𝑚𝑖𝑛 · 0,005𝑚 · 0,01𝑚 
𝑸 = 𝟎. 𝟎𝟎𝟎𝟏𝟕𝟏𝟖𝟗𝒎𝟑/𝒎𝒊𝒏 
Velocidad de arranque de viruta – Acero AISI 4140  
1. 
𝑛 =
𝑣𝑐
𝐷𝑐𝑎𝑝 · 𝜋
=
55𝑚/𝑚𝑖𝑛
0,01𝑚 · 𝜋
 
𝑛 = 1.750,7𝑟𝑝𝑚 
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2. 𝑣𝑓 = 𝑛 · 𝑓𝑧 · 𝑧𝑛 = 1.750,7𝑟𝑝𝑚 · 0,027 · 10
−3𝑚/𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒 · 4 𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒𝑠 
𝑣𝑓 = 0,1891𝑚/𝑚𝑖𝑛 
3. 𝑄 = 𝑣𝑓 · 𝑎𝑝 · 𝑎𝑒 = 0,1891𝑚/𝑚𝑖𝑛 · 0,011𝑚 · 0,01𝑚 
𝑸 = 𝟎. 𝟎𝟎𝟎𝟎𝟐𝟎𝟕𝟗𝟖𝒎𝟑/𝒎𝒊𝒏 
Tal como se puede ver a partir de los cálculos anteriores la velocidad de arranque de 
viruta para el acero es significativamente menor a la del aluminio – del orden de 18 veces más 
lenta – lo que implica que el coste de mecanizado para dichas piezas será muy superior a las 
piezas hechas en aluminio.  
Una vez hallados los parámetros relativos a la operación de mecanizado se pasa a 
determinar el volumen necesario de viruta que es necesario eliminar, para lo cual se deben 
conocer los siguientes volúmenes: 
• Volumen de la preforma: volumen del tocho de material de partida. Para 
calcularlo se supone un bloque rectangular de material usando las dimensiones 
máximas de la pieza en cada dirección y añadiendo un extra de 5mm17. 
• Volumen de la pieza completa: se puede conocer de forma directa usando la 
herramienta Mass en CATIA V5. 
A continuación, el coste unitario de cada pieza se calcularía de la siguiente forma: 
𝐶𝑝𝑖𝑒𝑧𝑎 = 𝑡 ·
𝑝𝑚𝑒𝑐𝑎𝑛𝑖𝑧𝑎𝑑𝑜
60
+ 𝑚𝑝𝑟𝑒𝑓 · 𝑝𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙 
𝑡 = (𝑉𝑝𝑟𝑒𝑓 − 𝑉𝑝𝑖𝑒𝑧𝑎) ·
1
𝑄
 
Donde: 
➢ 𝑡 : tiempo de mecanizado 
                                                     
17 El alto de la preforma debe ser ligeramente superior puesto que debe tener un margen de material que 
pueda mecanizarse para lograr las tolerancias y acabado deseado.  
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➢ 𝑝𝑚𝑒𝑐𝑎𝑛𝑖𝑧𝑎𝑑𝑜 : precio por hora que cobra el taller, para el cual se supondrá un 
valor típico de industria: 
𝑝𝑚𝑒𝑐𝑎𝑛𝑖𝑧𝑎𝑑𝑜 = 45€/ℎ𝑜𝑟𝑎 
➢ 𝑚𝑝𝑟𝑒𝑓 : masa de la preforma 
➢ 𝑝𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙 : precio por kg del material en cuestión
18: 
𝑝𝑎𝑙𝑢𝑚𝑖𝑛𝑖𝑜 7075 𝑇6 = 4,5€/𝑘𝑔 
𝑝𝑎𝑐𝑒𝑟𝑜 𝐴𝐼𝑆𝐼 4140 =  0,6€/kg 
➢ 𝑉𝑝𝑟𝑒𝑓 : volumen de la preforma 
➢ 𝑉𝑝𝑖𝑒𝑧𝑎 : volumen final de la pieza ya terminada 
➢ 𝑄 : velocidad de arranque de viruta para el material en cuestión 
En base a lo anterior, y llevando a cabo los cálculos y mediciones correspondientes, el 
coste por pieza quedaría recogido en la siguiente tabla: 
 
Volumen 
preforma 
Volumen 
pieza 
Masa 
preforma 
Coste 
material 
Tiempo 
mecanizado 
Coste 
mecanizado 
Coste 
pieza 
[m3] [m3] [kg] [€] [min] [€] [€] 
Piezas aluminio 7075 T6 
Cuerpo buje 4,937E-04 1,407E-04 1,382 6,221 2,054 1,540 7,761 
Acople lateral 8,752E-04 2,257E-04 2,451 11,028 3,779 2,834 13,862 
Acople extremo 1,636E-03 2,174E-04 4,581 20,615 8,254 6,190 26,806 
Horquilla 4,018E-03 2,393E-04 11,250 50,626 21,983 16,488 67,114 
Piezas acero AISI 4140 
Cruceta dirección 1,466E-03 2,942E-04 11,525 6,915 123,984 92,988 99,904 
Montante 9,146E-04 9,077E-05 7,188 4,313 87,137 65,353 69,666 
Anclaje chasis-
motor 
3,381E-03 2,996E-04 26,575 15,945 325,943 244,457 260,402 
Tijera superior 2,155E-04 6,660E-05 1,694 1,016 15,746 11,810 12,826 
Tijera inferior 1,800E-04 4,618E-05 1,415 0,849 14,158 10,618 11,467 
Tabla 3987432 – Conjunto de parámetros relevantes medidos y/o calculados para cada una de las piezas. 
Considerando ahora el número de piezas duplicadas y sumando el precio de todas, el 
coste total de todo el conjunto de piezas sería de 687,9€. Si bien dicho valor puede resultar 
relativamente bajo, hay que recordar que no se están teniendo en consideración parámetros 
como el tiempo de programación, tiempo de cambio de herramienta, precio mínimo por 
                                                     
18 Los precios han sido obtenidos del software CES EduPack, tomando siempre el valor más alto del 
intervalo dado.  
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trabajo del taller, etc. Por dicho motivo, resulta seguro asumir que el precio final puede llegar 
a ser de entre el 200-300% del precio calculado  1.375,8 – 2.063,7€. 
13.4. Carenado  
De cara a estimar el precio del nuevo carenado se tomará como referencia el carenado 
de la Ducati Panigale 1199, el cual puede consultarse a través de la página de repuestos 
oficiales de Ducati. De ahí se obtienen los siguientes precios para cada uno de los 
componentes que conforman el chasis: 
• Cúpula  603,72€ 
• Carenado cuerpo  1.597,64€ 
• Guardabarros delantero  160,99€ 
• Carenado sillín  764,59€ 
En principio, y tal como se puede observar en el Apartado 12, tanto el carenado de la 
cúpula como el del sillín son muy similares (en cuanto a “cantidad de chapa”) a los originales, 
por lo que su precio debería ser aproximadamente el mismo. Sin embargo, el carenado del 
cuerpo será considerablemente menor en la motocicleta propuesta, aunque bien es cierto que 
posee elementos carenados como los basculantes los cuales no existen en la Panigale original. 
Por todo ello, y para tener un margen al alza del precio, se considerará que el precio del 
carenado nuevo al completo será aproximadamente el mismo que el del carenado original.  
En conjunto, se tiene un precio total estimado para el carenado de aproximadamente 
3.125€. 
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13.5. Precio de venta al público  
Una vez presentados los precios de cada uno de los componentes puede hacerse 
finalmente la estimación de cuál será el precio de venta al público: 
 Precio 
Componentes nuevos  
Estructura tubular y basculantes 4.420€ 
Piezas mecanizadas (precio máximo) 2.063,7€ 
Carenado 3.125€ 
Amortiguadores Öhlins originales (x2) 2.602,68€ 
Total – componentes nuevos  12.211,38€ 
P.V.P. (beneficio 30%)19 15.874,79€ 
 
P.V.P. Ducati Panigale 1199  21.590€ 
 
Total  37.464,79€ 
 
Tal como se puede ver, el precio asociado a la motocicleta completa asciende a unos 
37.464,79€, de los cuales tan solo 15.874,79€ se corresponden con las piezas de nuevo diseño.  
  
                                                     
19 Se considera únicamente margen de beneficio para las piezas de nuevo diseño, puesto que no se 
buscará ganancia con la motocicleta original.  
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14. Desarrollo del producto integrado 
Si bien este trabajo tan solo pretende tratar el desarrollo de este producto como un 
prototipo, resulta de interés identificar la forma en la que se enfocará dicho producto en el 
mercado, una vez estuviese completamente terminado. 
Analizando a las marcas de automoción y motociclismo actuales, puede verse como a la 
hora de lanzar un producto al mercado pueden seguir aproximaciones muy diversas, en 
función de la contribución que hayan tenido en el desarrollo del producto final. Realizando 
una clasificación descendente según el grado de contribución pueden diferenciarse los 
siguientes casos: 
1. La marca es responsable del producto completo, de forma que el diseño y 
fabricación de todos y cada uno de los componentes recae completamente en 
dicha marca. Este tipo de modelo solo es viable para los grandes fabricantes, 
puesto que son los únicos que pueden asumir los costes de desarrollo de la 
totalidad de componentes.  
2. Llevar a cabo una asociación entre diferentes marcas, donde cada una se encarga 
del desarrollo concreto de una serie de elementos, reduciendo así los costes de 
desarrollo. Este modelo suele ser bastante empleado en la industria de 
automoción, incluso entre grandes fabricantes, puesto que les permite ofrecer 
un producto competitivo a un menor precio.  
3. Llegar a un acuerdo con alguno de los grandes fabricantes para que provea 
únicamente de las piezas necesarias, generalmente el motor y elementos de 
transmisión, encargándose la marca del diseño y fabricación de los componentes 
restantes. Es el tipo de modelo elegido por pequeños fabricantes (en términos 
de cuota de mercado), los cuales no pueden asumir los costes de desarrollo de 
algunos de los componentes, o bien prefieren ahorrar dichos costes para 
invertirlos en el resto del desarrollo.  
4. Una preparación, donde se parte de un modelo completo ya fabricado por otra 
fabricante y se usa como base para la realización de un nuevo producto 
(comercializado bajo otra marca) donde se cambian un número sustancial 
componentes mecánicos y estéticos. Esta suele ser la opción más económica de 
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cara a obtener un producto propio, especialmente cuando la marca todavía no 
tiene el músculo financiero necesario para poder hacerse responsable del 
desarrollo de una parte significativa de los componentes.  
5. Y, por último, llevar únicamente a cabo la modificación de ciertos componentes 
de un modelo ya comercializado, dejando el resto del vehículo inalterado. Este 
tipo de modificación se la conoce popularmente por su anglicismo tuning y, a 
diferencia del resto de casos, no puede considerarse el resultado como un nuevo 
producto (con el correspondiente cambio de marca). Suele ser el modelo 
escogido por marca que prefieren especializarse en un tipo concreto de 
modificación: sobrealimentación, sistemas de escape, sistemas de suspensión, 
kits estéticos, llantas, etc.  
En base a lo descrito anteriormente, puede verse como la opción que más se ajusta al 
planteamiento seguido a lo largo de este trabajo es la de enfocar el producto como una 
preparación, usando como modelo base de la preparación la Ducati Panigale 1199.  
Tal como se ha comentado sobre estas líneas, este método sirve como una opción más 
económica de cara a tener un producto propio. Sin embargo, tiene como inconveniente con 
respecto al 3º método que el producto obtenido no alcanza un gran grado de diferenciación, 
puesto que comparte un gran número de componentes con la motocicleta que sirve de base. 
Ello obliga, tal como se ha visto a lo largo del Apartado 12, a adaptar muchas de las nuevas 
piezas en función de las dimensiones y formas de las piezas originales.  
Aun así, esta limitación tiene a su vez un gran número de ventajas, puesto que al usar 
componentes que ya forman parte de un modelo comercial significa que dichas piezas ya han 
sido calculadas, verificadas y homologadas. Ello supone un ahorro considerable en tiempo y 
recursos, dando la posibilidad de tener lo antes posible un producto que pueda ser 
comercializable.   
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15. Conclusiones 
Si bien el panorama actual de las motocicletas deportivas se encuentra completamente 
dominado por la suspensión telescópica, puede verse como esta solución dista mucho de ser 
ideal, en especial por su acusado dive. En este sentido, las suspensiones alternativas ofrecen 
claras ventajas por su superior comportamiento dinámico, aún con sus limitaciones. Sin 
embargo, la escasa innovación en este tipo de suspensiones, sumado al limitado número de 
modelos disponibles y su alto precio, ha impedido que se popularice y puede llegar a 
convertirse en una alternativa real a las suspensiones telescópicas. Por si fuera poco, los 
fabricantes que han apostado por este tipo de suspensiones alternativas se han mantenido en 
una posición relativamente conservadora evitando entrar en el sector de las superbikes, 
siendo precisamente las motocicletas que más se verían beneficiadas por el tipo de mejoras 
que aportan estos sistemas de suspensión. 
 La motocicleta realizada busca, por tanto, convertirse en una verdadera alternativa que 
pueda rivalizar con las superbikes de referencia del mercado. Para ello, y dado que el 
desarrollo de esta motocicleta conllevará una gran inversión inicial en términos económicos, 
se ha partido de una plataforma comercial ya existente que permita centrar todo el esfuerzo 
de desarrollo únicamente en el mecanismo Dual-Link diseñado. Dicha plataforma de partida 
se corresponde con la Ducati Panigale 1199, la cual posee además una configuración 
geométrica que la hacen ideal para esta preparación.  
Una de las claves para asegurar la viabilidad de este proyecto es sin duda la extensa 
revisión técnica que se ha realizado, la cual proporciona una sólida base teórica que permite 
justificar las decisiones de diseño tomadas durante las fases de conceptualización y modelado. 
En relación con esto último, el uso de software de modelado tridimensional ha sido también 
una de las claves para la consecución de los objetivos de este trabajo, en conjunto con las 
herramientas de análisis mediante elementos finitos.  
Sin embargo, y tal como supondrá el lector, quedaría todavía un gran número de 
aspectos que deberían ser tratados para dar por completo el desarrollo del prototipo de forma 
que pudiese pasarse a la fase de fabricación. De hecho, existen algunos aspectos de interés 
para el desarrollo de este producto que quedan fuera del alcance de este trabajo: 
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• En primer lugar, debería realizarse un análisis dinámico de todo el conjunto para 
garantizar el comportamiento de este en situaciones “reales” de marcha, 
especialmente para garantizar el comportamiento de la suspensión y su 
interacción con el chasis durante el funcionamiento.  
o También, como parte del análisis dinámico, debería hacerse un análisis 
de impacto para poder asegurar la integridad de la estructura en posibles 
situaciones de choque.  
• Otra labor por realizar sería sustituir el modelo macizo (e irreal desde el punto 
de vista de la resistencia estructural) del motor por un modelo 3D real, de forma 
que pueda saberse con certeza si el conjunto motor va a ser capaz de resistir las 
cargas a las que estará sometido.  
• Por último, deberían diseñarse y modelarse todos los elementos mecánicos 
restantes con sus respectivos acoples o sujeciones, como son: tubos circuitos 
hidráulicos (frenos, agua, aceite), bombas (de agua y aceite), cableado 
dispositivos electrónicos, batería, cuerpos de admisión, tanque de gasolina, 
radiadores, etc.  
Una vez modelados todos los elementos mecánicos quedarían a su vez las siguientes 
labores a realizar: 
• Ejecución de un estudio aerodinámico exhaustivo para un correcto modelado del 
carenado que permita detectar problemas en el flujo de aire en la motocicleta: 
zonas con excesiva resistencia aerodinámica, flujo de aire insuficiente a los 
radiadores o frenos, desprendimiento adelantado de la capa límite (crea efecto 
succión que penaliza la velocidad y da lugar a turbulencias), protección 
aerodinámica insuficiente del piloto, cargas aerodinámicas excesivas que 
comprometan la integridad de ciertas zonas del carenado, etc. 
• Llevar a cabo una reprogramación del mapa motor de la Ducati para adaptarlo a 
la nueva geometría, así como calibrar la respuesta del sistema ABS para su 
correcto funcionamiento.  
• Realización de un estudio de mercado completo para garantizar la viabilidad del 
proyecto.  
A. B. Del Buono González Anexo I: Cálculos teóricos 
Trabajo Fin de Máster  177 
En base a todo lo anterior queda claro que la realización completa de un proyecto de 
esta naturaleza implica la colaboración conjunta de un equipo multidisciplinar, por lo que el 
trabajo presentado supondría tan solo el primer paso de este ambicioso proyecto.  
Otro aspecto por considerar una vez pasada la fase de fabricación del prototipo y su 
correspondiente testeo, con todas las posibles modificaciones mecánicas que conlleve, es la 
posibilidad de diseñar los basculantes de fundición. Ello permitiría poder optimizar al máximo 
la geometría de estos de forma que penalicen lo menos posible el ángulo de caída de la 
motocicleta. Incluso se podrían ofrecer diferentes “kits” de preparación con basculantes con 
una menor anchura pensados para competición, donde es prioritario poder alcanzar ángulos 
de caída de 60º o más, pero no se requiere de ángulos de dirección superiores a 15º.  
 
Figura 121 – Ejemplo de brazo basculante de la suspensión trasera con un dispositivo de ajuste de la longitud.  
Incluso se podrían llegar a diseñar los basculantes donde el acople con los montantes 
fuese de longitud variable, como en la Figura 121. Ello permitiría ajustar el lanzamiento de la 
motocicleta en función de los requerimientos del piloto. Es más, si bien para el prototipo 
desarrollado en este trabajo se ha empleado una motocicleta comercial concreta, el 
mecanismo Dual-Link ideado debería ser perfectamente extrapolable a otras motocicletas 
con distinta mecánica, tan solo mediante la correcta adaptación del chasis y los basculantes.  
Pasando ahora al aspecto económico, es necesario diferenciar entre los dos tipos de 
escenarios posibles: 
➢ El cliente trae una Ducati Panigale 1199 que posea en propiedad y sobre ella se 
realiza la preparación.  
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➢ El cliente solicita directamente el producto terminado, por lo que la empresa 
debe adquirir la motocicleta original de Ducati y ensamblar todo el producto.  
En el primer caso no habría mayor inconveniente puesto que el cliente tan solo debe 
pagar el precio de la preparación. Sin embargo, en caso de que el cliente quiera adquirir el 
producto completo deberá afrontar un sobreprecio sustancial. Tal que se pudo apreciar 
durante el Apartado 13.5, el coste de adquisición de la motocicleta original supone en torno 
a un 55% del precio total de venta del producto completo. En base a ello, y puesto que el 
precio se encarece sustancialmente, habría que contactar directamente con Ducati e intentar 
llegar a un acuerdo que permita obtener las motocicletas a un precio más reducido, debido a 
que muchos de los componentes originales no serán necesarios. 
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1. Introducción 
El siguiente anexo tiene como finalidad presentar los análisis obtenidos mediante el 
Método de Elementos Finitos (MEF) en CATIA V5, de forma que quede verificada 
analíticamente la integridad de cada una de las piezas que así lo requieran. Se presentarán en 
primer lugar aquellas piezas que han sido analizadas de forma individual y, a continuación, las 
piezas que se han calculado como parte de un ensamblaje. Se especificará en cada caso: el 
material asignado a las piezas, las condiciones de contorno y las cargas aplicadas, y el número 
de elementos que conforman el mallado usado en el análisis.  
Acto seguido, se evaluarán los resultados obtenidos considerando la tensión equivalente 
de Von Mises como aproximación a los resultados reales, buscando siempre que sea posible 
un error menor al 5% en el cálculo. Por último, se incluirán el análisis de desplazamientos de 
forma que puedan identificarse deformaciones indeseables en las piezas.  
En el caso de las piezas simétricas (montantes, acoples, cuerpo del buje) solo se 
describirán las condiciones de contorno y cargas aplicadas para el primer componente, puesto 
que serán esencialmente iguales para su opuesto.  
2. Limitaciones en el cálculo y uso de sensores 
De cara a llevar a cabo los análisis mediante el método de elementos finitos la manera 
idónea de hacerlo sería mediante el cálculo de todo el ensamblaje completo, asegurando así 
una interacción entre componentes lo más realista posible, además de ahorrar una gran 
cantidad de tiempo al no tener que definir condiciones de contorno y cargas en cada pieza de 
forma individualizada.  
Sin embargo, llevar a cabo un análisis de un ensamblaje es una labor que requiere de 
unos requisitos mínimos a nivel de hardware muy exigentes. Por poner un poco de 
perspectiva, para obtener unos resultados en el análisis MEF con un porcentaje de error 
menor al 5% en una pieza como el acople lateral del buje, el software empleó un total de 12Gb 
de RAM y construyó una matriz en el disco con un tamaño de aproximadamente 40Gb. De 
hecho, no pudo reducirse el porcentaje de error más allá del 5% puesto que el software 
demandaba más de 16Gb de RAM para poder efectuar el cálculo.  
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Salta por tanto a la vista que llevar a cabo el análisis de un ensamblaje como el que nos 
ocupa, buscando un bajo porcentaje de error, es algo que queda fuera de alcance excepto 
para estaciones de trabajo de varios miles de euros. Por tanto, se debe recurrir a la segunda 
alternativa y que consiste en analizar las piezas de forma individual realizando un modelado 
secuencial. Para ello se toma como pieza de partida la cruceta, al ser la pieza para la cual se 
han calculado las cargas de forma teórica. A partir del análisis correspondiente de la misma se 
hallan cuáles serán las reacciones en sus apoyos20 mediante el empleo de sensores de 
reacciones21. Una vez determinadas las reacciones, se aplican dichas cargas en la pieza que 
sirva de apoyo a la primera y se repite el proceso de forma sucesiva.  
Aunque pudiera parecer que el análisis de forma individualizada no tiene mayores 
inconvenientes que el de tomar una mayor cantidad de tiempo, lo cierto es que tiene como 
principal inconveniente el solo poder analizar de forma individual piezas que se pueden 
discretizar como parte de un “conjunto estático”, es decir, donde la interacción cinemática 
con el resto de piezas no resulte relevante de cara a definir las condiciones de contorno. Sin 
embargo, las piezas que forman parte del sistema dual-link conforman un mecanismo, con lo 
que las condiciones de contorno y fuerzas presentes en cada pieza se verán afectadas por la 
interacción con el resto, teniendo especial importancia la acción de los amortiguadores.  
Por dicho motivo, y aunque afecte negativamente a la precisión de los cálculos, todos 
los componentes que formen parte del Sub-ensamblaje Dual-Link (ver Apartado 10.3) a 
excepción del acople chasis-motor y la cruceta de dirección deberán ser analizados como 
parte de un ensamblaje.  
Por último, es importante aclarar que tanto las cargas aplicadas como las reacciones 
obtenidas estarán siempre referenciadas al sistema de coordenadas global establecido en 
el Apartado 9.1.1, aunque invirtiendo el sentido del eje X. Dicha decisión busca garantizar un 
mínimo de consistencia en los valores mostrados, de forma que sea más sencillo para el lector 
establecer la orientación de cada una de las cargas y su propagación al resto de piezas.   
                                                     
20 Se consideran apoyos a las restricciones (constrains) o componentes virtuales que limitan los grados de 
libertad de una pieza, conjunto o mecanismo.  
21 Herramientas de evaluación que permiten visualizar las componentes de fuerza presentes en un apoyo. 
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3. Restricciones y componentes virtuales 
Antes de pasar a la presentación de resultados obtenidos se hará una breve descripción 
de los elementos de los que dispone CATIA para definir las condiciones de contorno de una 
pieza o ensamblaje. El conocimiento de estos elementos resulta fundamental para poder 
definir de la manera más cercana a la realidad las restricciones de un componente, 
permitiendo a su vez obtener estados de tensiones y deformaciones lo más realistas posibles. 
Por supuesto, solo se describirán aquellos elementos que se han empleado para la realización 
de este trabajo.  
El primer tipo de estos elementos son las restricciones, las cuales tienen como finalidad 
restringir los grados de libertad (en desplazamiento y rotación) de una determinada pieza. En 
base a los grados de libertad que restrinjan se tienen las siguientes restricciones [60]: 
 
De las restricciones mostradas se ha hecho uso de dos: 
• Clamps (empotramientos): restricción aplicable tanto a elementos geométricos, 
superficies o componentes virtuales, que restringe todos los grados de libertad 
de los puntos pertenecientes al elemento seleccionado.  
• Surface Sliders (superficie deslizante): restricción aplicable a superficies que 
permite que los puntos de una superficie solo puedan deslizar a lo largo de la 
misma. 
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El siguiente elemento por describir tiene su razón de ser en la limitación tratada en el 
apartado anterior. Tal como se comentó, llevar a cabo análisis de ensamblajes supone un gran 
consumo de recursos a nivel de hardware, por lo que cuando se trabajan con conjuntos con 
piezas de geometría relativamente compleja la única opción viable para obtener resultados 
con cierta precisión es analizarlas individualmente, intentando reproducir con la mayor 
fidelidad posible las condiciones de contorno usando restricciones. Sin embargo, en muchas 
ocasiones las restricciones no son capaces de reproducir de forma correcta dichas 
condiciones de contorno.  
Para suplir estar carencia se emplean las Virtual Part (piezas virtuales) [61], las cuales 
son estructuras creadas sin un soporte geométrico, permitiendo simular un cuerpo para el 
cual no se tiene un modelo geométrico, pero que juega un papel importante para el análisis 
estructural de una pieza. Las diferentes piezas virtuales disponibles son las siguientes: 
 
De entre las piezas virtuales existentes, se han empleado las dos siguientes: 
• Rigid Virtual Part (pieza virtual rígida): es un cuerpo rígido que conecta un punto 
determinado (punto de asa o handle point) con los elementos geométricos de 
una pieza determinada, actuando como un cuerpo rígido el cual transmite 
acciones (masas, restricciones y cargas) aplicadas en su punto de asa al elemento 
geométrico al cual se ha asignado, rigidizando el cuerpo o cuerpos a los cuales 
se ha vinculado.  
• Contact Virtual Part (pieza virtual de contacto): es un cuerpo rígido que conecta 
un punto determinado con los elementos geométricos de una pieza 
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determinada, actuando como un objeto rígido que transmite acciones (masas, 
restricciones y cargas) aplicadas en su punto de asa, mientras que evita que haya 
interpenetración entre la pieza virtual y el cuerpo o cuerpos a los cuales se ha 
vinculado sin rigidizarlo/s.  
Por supuesto, y dado que las piezas virtuales actúan como cuerpos “propios”, es 
necesario restringirlas a posteriori haciendo uso de restricciones. Concretamente, las piezas 
virtuales se restringirán siempre con un Clamp, por lo que se referirá a ellas como Clamped 
Rigid Virtual Part y Clamped Contact Virtual Part.  
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4. Análisis de componentes individuales  
Tal como se menciona en la Memoria, se presentarán los componentes en el orden en 
el cual se modelaron, ya que las dimensiones y reacciones halladas para cada uno daban paso 
a modelar el siguiente.  
4.1. Cruceta de dirección 
Objetivo: Comprobar la integridad de la pieza bajo la acción de las fuerzas recibidas por 
el neumático, prestando especial atención en las zonas de unión con los apoyos.  
Cruceta de dirección  
 
Material: Acero AISI 4140 
Densidad: 7.860kg 
Módulo de Young: 210GPa 
Límite elástico: 1.430MPa 
Limite elástico de fatiga (107 ciclos): 
600MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,29 
Tratamiento: templado 315ºC (aceite)  
 
4.1.1. Condiciones de contorno y cargas aplicadas 
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Para realizar el cálculo se han establecido restricciones de Surface Slider en los extremos 
de los apoyos de forma que simule el contacto con los alojamientos dispuestos en los 
montantes. Además, se han creado Clamped Contact Virtual Parts en los agujeros pasantes de 
los apoyos, de forma que simulen la interferencia de la pieza con los pernos.  
Respecto a las cargas, se han introducido las determinadas en el Apartado 9.4, aplicadas 
a los elementos de contacto virtual establecidos en los extremos superior e inferior de la 
cruceta, los cuales representan las zonas donde se acoplan los anillos internos de los 
rodamientos cónicos: 
• Elemento de contacto virtual superior (rodamiento cónico superior): 
➢ Fuerza X: 7.612,35N 
➢ Fuerza Y: 6.927,93N 
➢ Fuerza Z: 4.353,95N 
• Elemento de contacto virtual inferior (rodamiento cónico inferior): 
➢ Fuerza X: -8.506N 
➢ Fuerza Y: -9.190,11N 
➢ Fuerza Z: 0N 
4.1.2. Mallado obtenido  
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4.1.3. Tensiones equivalentes de Von Mises 
 
Tal como se puede observar, las tensiones son bajas en la zona central de la pieza, 
incrementando gradualmente en los brazos laterales a medida que se acercan a los apoyos y 
alcanzando los valores máximos de tensión en el borde en el que éstos intersecan con los 
apoyos. Aun así, las tensiones se mantienen siempre por debajo del límite elástico de fatiga 
(600MPa) y, exceptuando en dicho borde, son significativamente bajas con valores que rara 
vez superan los 200MPa. 
4.1.4. Desplazamientos resultantes 
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En cuanto a los desplazamientos resultantes, se localizarán en los extremos superior e 
inferior de la cruceta con un valor máximo de tan solo de 0,36mm. Considerando las 
dimensiones de la pieza, pueden considerarse despreciables. 
4.2. Horquilla dirección 
Objetivo: garantizar que la horquilla pueda resistir el momento torsor aplicado en el 
manillar y que debe ser transmitido al neumático, sin presentar deformaciones significativas. 
Horquilla dirección  
 
Material: Aluminio 7075 T6 
Densidad: 2.800kg 
Módulo de Young: 73GPa 
Límite elástico: 450MPa 
Limite elástico de fatiga (107 ciclos): 
160MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,33 
Tratamiento: templado (T6) y 
envejecido artificialmente.  
 
4.2.1. Condiciones de contorno y cargas aplicadas 
El análisis de la pieza se ha llevado a cabo mediante la aplicación del momento torsor 
hallado en el Apartado 9.7, y cuyo valor es de 200Nm. Para la aplicación de dicho momento 
se han definido primero dos Contact Virtual Parts en cada uno de los agujeros pasantes 
situados en la parte superior de la horquilla, los cuales representan a los pernos que tienen 
como finalidad unir la horquilla con el mecanismo cardan. A continuación, se ha determinado 
la fuerza tangencial en los centros de dichos agujeros tomando como origen del brazo de 
palanca el eje de rotación de la pieza: 
𝑀 = 2 · 𝐹 · 𝑑 
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200𝑁𝑚 = 2 · 𝐹 · 0.0285𝑚 
𝐹 = 3.508,771𝑁 ≈ 3.500𝑁 (𝑐𝑎𝑑𝑎 𝑝𝑒𝑟𝑛𝑜) 
En cuanto a las restricciones, se han aplicado primero Surface Sliders en las caras 
internas de los extremos de la horquilla, los cuales quedan en contacto con los acoples 
extremos del buje. Y a continuación, se han establecido Clamped Contact Virtual Parts en cada 
uno de los 4 agujeros pasantes pensados para fijar la horquilla a los acoples. 
 
Para terminar, se han definido sensores en cada una de las restricciones para así poder 
conocer las reacciones en cada una.  
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4.2.2. Mallado obtenido 
 
Del Buono González, Antonio Benito Anexo I: Análisis MEF 
Trabajo Fin de Máster  12 
4.2.3. Tensiones equivalentes de Von Mises 
 
Obtenidas las tensiones de Von Mises se observa que las tensiones se concentrarán 
fundamentalmente en las esquinas de la zona superior de la horquilla y en las de los extremos, 
así como en los bordes de los agujeros por los que pasarán los pernos. En cuanto al resto de 
la pieza se obtienen tensiones bastante menores y que apenas alcanzan los 50MPa. 
Aun así, se puede ver a partir de la leyenda que el valor máximo de tensión obtenido es 
de 289MPa, el cual dobla el límite elástico a fatiga de la pieza, por lo que resulta necesario 
analizar de forma detallada la pieza para determinar si dichas tensiones pueden poner en 
riesgo la integridad de esta.  
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Analizando la zona de los agujeros pasantes en la zona superior de la horquilla se aprecia 
que las tensiones tienen de media en torno a 140MPa, alcanzando en los nodos de los 
extremos valores puntuales de entre 170-190MPa.  
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Continuando con la zona inferior, se puede ver que el valor máximo de tensión se da en 
un pequeño concentrador de tensiones en el brazo izquierdo de la horquilla, con un valor de 
289MPa. A su vez, se puede encontrar un concentrador de tensiones prácticamente idéntico 
en el otro brazo, con un valor de 280Mpa.  
 
Sin embargo, analizando dicho concentrador se puede ver como la tensión máxima 
recae en un único nodo del mallado, estando los nodos inmediatos en valores mucho más 
bajos. Dichos concentradores se producen por lo general por falta de resolución de la malla, 
haciendo que la tensión en los nodos adyacentes recaiga sobre un único nodo. Sin embargo, 
se asume que dichos concentradores en puntos de malla tan localizados son despreciables 
desde un punto de vista de integridad estructural.  
En base a todo lo anterior, y dado que las tensiones altas solo se dan en nodos aislados 
del mallado, puede garantizarse con bastante seguridad que la integridad de la pieza no se 
verá comprometida por las cargas aplicadas. Además, es necesario recordar que para las 
cargas aplicadas en esta pieza se está empleando un coeficiente mayoración de 1,5, habiendo 
partido también de las cargas más desfavorables, por lo que es esperable que la pieza se 
mantenga en un rango de tensiones bastante inferior a su límite elástico a fatiga.  
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4.2.4. Desplazamientos resultantes 
 
En cuanto a los desplazamientos resultantes, puede verse que los desplazamientos 
máximos serán del orden de 0,397mm, por lo que pueden considerarse despreciables.  
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4.2.5. Tensiones en los apoyos 
 
Perno 1 
• 𝐹𝑋 = 0𝑁 
• 𝐹𝑌 = 32,476𝑁 
• 𝐹𝑍 = −399.787𝑁 
Perno 2 
• 𝐹𝑋 = 0𝑁 
• 𝐹𝑌 = −35,003𝑁 
• 𝐹𝑍 = 415,059𝑁 
Perno 3 
• 𝐹𝑋 = 0𝑁 
• 𝐹𝑌 = 41,375𝑁 
• 𝐹𝑍 = −113.269𝑁 
Perno 4 
• 𝐹𝑋 = 0𝑁 
• 𝐹𝑌 = −38,849𝑁 
• 𝐹𝑍 = 97,997𝑁 
Apoyo 1 
• 𝐹𝑋 = 930,909𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = 0𝑁 
Apoyo 2 
• 𝐹𝑋 = −930,909𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = 0𝑁 
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4.3. Acople extremo izquierdo 
Objetivo: verificar que el acople es capaz de resistir las fuerzas combinadas debidas al 
momento torsor de la dirección y a la fuerza de frenado producida por la pinza de freno. 
Acople extremo derecho  
 
Material: Aluminio 7075 T6 
Densidad: 2.800kg 
Módulo de Young: 73GPa 
Límite elástico: 450MPa 
Limite elástico de fatiga (107 ciclos): 
160MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,33 
Tratamiento: templado (T6) y 
envejecido artificialmente.  
 
4.3.1. Condiciones de contorno y cargas aplicadas 
Dado que la siguiente pieza posee un esquema de cargas y restricciones bastante 
complejo se llevará a cabo la descripción de estas de forma más detallada.  
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 Comenzando con las restricciones, se ha establecido en primer lugar una restricción 
Surface Slider en la cara trasera de la pieza, simulando el contacto que se produce entre el 
acople extremo y el acople lateral. A continuación, se han establecido Clamped Contact Virtual 
Parts en cada uno de los agujeros pasantes. 
En cuanto a las cargas presentes en el sistema, y considerando el caso más desfavorable, 
se tienen dos “fuentes” de entrada:  
• Las cargas debidas al momento torsor en la dirección, las cuales se transmiten a 
través del Apoyo 1 y los Pernos 1 y 2 de la horquilla de dirección. 
• Las cargas debidas a la fuerza de frenado originada en la pinza de freno izquierda, 
y cuyo valor es de 2.178,12N, tal como se halló en el Apartado 9.6 de la Memoria. 
Si bien las cargas debidas a la fuerza de frenado en la pinza se pueden aplicar mediante 
el uso de un Contact Virtual Part y asignando un handle (al cual se aplica la fuerza de frenado), 
se ha optado por llevar a cabo un análisis mediante elementos finitos de la pinza de freno 
original aplicando la fuerza de frenado calculada, determinando a posteriori las reacciones en 
sus apoyos.  
Sin pretender entrar en detalle, puesto que la pinza de freno no constituye parte de las 
piezas diseñadas en este proyecto, se presentan a continuación las condiciones de contorno 
y cargas aplicadas.  
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Tal como se puede observar se han establecido Surface Sliders en las superficies de 
apoyo de la pinza con el acople extremo, así como Clamped Contact Virtual Parts en los 
alojamientos de los pernos. Para la aplicación de la fuerza de frenado, se ha definido un 
Clamped Rigid Virtual Part que conecta las superficies internas de los alojamientos en los que 
deslizan los pistones, definiendo como handle un punto situado a la distancia media entre 
ellos.  
Una vez ejecutado el cálculo, se obtienen las siguientes reacciones: 
 
Perno 5 
• 𝐹𝑋 = −1.025,404𝑁 
• 𝐹𝑌 = −653,436𝑁 
• 𝐹𝑍 = 0𝑁 
Perno 6 
• 𝐹𝑋 = −1.152,716𝑁 
• 𝐹𝑌 = 653,436𝑁 
• 𝐹𝑍 = 0𝑁 
Apoyo 3 
• 𝐹𝑋 = 0𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = −6,027𝑁 
Apoyo 4 
• 𝐹𝑋 = 0𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = 6,027𝑁 
Una vez halladas las reacciones se pasan a definir las piezas virtuales establecidas en la 
pieza. 
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Comenzando con la zona de unión del acople extremo con la horquilla de dirección, se 
tienen dos Contact Virtual Parts en cada uno de los agujeros pasantes, así como otra en las 
superficies de contacto sobre las que apoya la horquilla. Siguiendo con la parte inferior del 
acople extremo, que sirve de unión entre éste y la pinza de freno izquierda, se han definido 
Contact Virtual Parts en cada agujero pasante y cada una de las superficies de contacto entre 
el acople y la pinza.  
Finalmente, se han aplicado las reacciones correspondientes a cada elemento virtual en 
función del perno o apoyo al cual corresponda.  
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4.3.2. Mallado obtenido 
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4.3.3. Tensiones equivalentes de Von Mises 
 
Analizando las tensiones obtenidas se puede ver que en la práctica totalidad de la pieza 
las tensiones se mantienen en valores muy bajos, por debajo de los 20MPa.  
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Tal solo se alcanzan valores más altos de tensión en las zonas próximas a algunas de las 
aristas internas o bien cerca de los agujeros pasantes por los que se introducen los pernos que 
unen el acople extremo con el acople lateral, en los cuales las tensiones se encuentran entre 
los 70-110MPa.  
 
Respecto al valor máximo de tensión se da en una arista de uno de los agujeros, 
concretamente el correspondiente al Perno 10 (ver Apartado 4.3.5). Sin embargo, dicho valor 
de tensión (195MPa) se da únicamente en un nodo de la malla, estando los nodos 
inmediatamente adyacentes en valores sustancialmente menores.  
En base a lo anterior, y dado que la tensión de límite elástico para fatiga para la aleación 
usada de aluminio es de 160MPa, puede garantizarse la integridad de la pieza bajo las cargas 
aplicadas. 
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4.3.4. Desplazamientos resultantes 
 
A partir de la figura anterior se puede observar que los desplazamientos se darán 
fundamentalmente en ambos extremos de la pieza, siendo mayores (por el mayor brazo de 
palanca) en la unión del acople extremo con la horquilla. Aun así, los desplazamientos 
máximos obtenidos son de 0,146mm, por lo que pueden considerarse despreciables en 
comparación con el tamaño de la pieza.  
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4.3.5. Tensiones en los apoyos 
 
Perno 7 
• 𝐹𝑋 = 353,081𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = −1.808,495𝑁 
Perno 8 
• 𝐹𝑋 = 672,276𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = 174,496𝑁 
Perno 9 
• 𝐹𝑋 = 307,111𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = 1.524,352𝑁 
Perno 10 
• 𝐹𝑋 = −616,237𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = −1.729,136𝑁 
Perno 11 
• 𝐹𝑋 = −1.319,811𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = −81,219𝑁 
Perno 12 
• 𝐹𝑋 = −643,632𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = 1.935,275𝑁 
Apoyo 5 
• 𝐹𝑋 = 0𝑁 
• 𝐹𝑌 = −2,527𝑁 
• 𝐹𝑍 = 0𝑁 
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4.4. Acople extremo derecho 
Objetivo: verificar que el acople es capaz de resistir las fuerzas combinadas debidas al 
momento torsor de la dirección y a la fuerza de frenado producida por la pinza de freno. 
Acople extremo derecho  
 
Material: Aluminio 7075 T6 
Densidad: 2.800kg 
Módulo de Young: 73GPa 
Límite elástico: 450MPa 
Limite elástico de fatiga (107 ciclos): 
160MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,33 
Tratamiento: templado (T6) y 
envejecido artificialmente.  
 
4.4.1. Condiciones de contorno y cargas aplicadas 
Se aplican las condiciones de contorno y cargas de manera idéntica a las aplicadas en el 
acople extremo izquierdo, con la salvedad de que las cargas que recibe esta pieza serán las del 
brazo derecho de la horquilla y las originadas en la pinza de freno derecho. 
Adicionalmente se incluyen las reacciones obtenidas en la pinza de freno derecha22, para 
la cual se ha seguido a su vez un procedimiento de definición de cargas y restricciones análogo 
al de la pinza izquierda.  
                                                     
22 En principio las reacciones en los apoyos deberían ser simétricas a las obtenidas en la pinza izquierda, 
dado que el modelo es simétrico y la carga aplicada es la misma. Aun así, se realiza la comprobación del modelo 
mediante el análisis de elementos finitos. 
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Perno 13 
• 𝐹𝑋 = −1.023,582𝑁 
• 𝐹𝑌 = 653,436𝑁 
• 𝐹𝑍 = 0𝑁 
Perno 14 
• 𝐹𝑋 = −1.154,539𝑁 
• 𝐹𝑌 = −653,436𝑁 
• 𝐹𝑍 = 0𝑁 
Apoyo 6 
• 𝐹𝑋 = 0𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = −5,531𝑁 
Apoyo 7 
• 𝐹𝑋 = 0𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = 5,531𝑁 
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4.4.2. Mallado obtenido 
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4.4.3. Tensiones equivalentes de Von Mises 
 
Se puede observar a partir de la figura anterior que las tensiones presentes en casi toda 
la pieza se mantienen por debajo de los 20MPa.  
 
Del Buono González, Antonio Benito Anexo I: Análisis MEF 
Trabajo Fin de Máster  30 
Al igual que en el acople izquierdo, las tensiones más altas se concentran en las zonas 
de aristas y en el interior de los agujeros pasantes, concretamente en los agujeros inferiores, 
en los cuales las tensiones se encuentran entre los 70-110MPa.  
 
Sin embargo, el valor más alto de tensión se encuentra en esta ocasión en la superficie 
de contacto entre el acople y el brazo de la horquilla, en un pequeño concentrador de tensión 
situado próximo al agujero pasante correspondiente al Perno 4. Dicho valor de tensión se da 
en un único nodo del mallado, por lo que no supone un riesgo desde el punto de vista de la 
integridad de la pieza.  
Con respecto al resto de la pieza, los valores de tensión obtenidos se encuentran 
siempre por debajo de los 160MPa del límite elástico a fatiga, por lo que puede garantizarse 
que la pieza cumple bajo las cargas aplicadas.  
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4.4.4. Desplazamientos resultantes 
 
Tal como se aprecia en la figura anterior los desplazamientos se darán mayoritariamente 
en ambos extremos de la pieza, siendo mayores en la unión del acople extremo con la 
horquilla. Los desplazamientos máximos obtenidos son de 0,129mm, por lo que pueden 
considerarse despreciables en comparación con el tamaño de la pieza.  
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4.4.5. Tensiones en los apoyos 
 
Perno 15 
• 𝐹𝑋 = −388,211𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = 312,962𝑁 
Perno 16 
• 𝐹𝑋 = 26,014𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = −3,674𝑁 
Perno 17 
• 𝐹𝑋 = −371,685𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = −420,798𝑁 
Perno 18 
• 𝐹𝑋 = −671,201𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = −1.162,114𝑁 
Perno 19 
• 𝐹𝑋 = −1.020,232𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = −54,376𝑁 
Perno 20 
• 𝐹𝑋 = −686,715𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = 1.312,728𝑁 
Apoyo 8 
• 𝐹𝑋 = 0𝑁 
• 𝐹𝑌 = 2,526𝑁 
• 𝐹𝑍 = 0𝑁 
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4.5. Acople lateral (izquierdo)23 
Objetivo: comprobar que el acople lateral del lado izquierdo es capaz de resistir las 
fuerzas combinadas que le son transmitidas por el acople extremo izquierdo y el rodamiento. 
Acople lateral (izquierdo)  
 
Material: Aluminio 7075 T6 
Densidad: 2.800kg 
Módulo de Young: 73GPa 
Límite elástico: 450MPa 
Limite elástico de fatiga (107 ciclos): 
160MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,33 
Tratamiento: templado (T6) y 
envejecido artificialmente.  
 
4.5.1. Condiciones de contorno y cargas aplicadas 
 
                                                     
23 A diferencia de otras piezas del mecanismo como los acoples extremos o los montantes, los cuales son 
simétricos entre ellos con respecto al plano medio del neumático (presentando por tanto diferencias geométricas 
entre ellos), los acoples laterales son completamente iguales el uno al otro (son la pieza). Por dicho motivo, la 
distinción de “izquierdo o derecho” únicamente hace referencia al lado en el cual están colocados. 
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Comenzando con la definición de las cargas, y al igual que ocurre con el acople extremo, 
existen dos “fuentes” de entrada: 
• Las cargas recibidas a través del acople extremo izquierdo como reacción a la 
acción de frenado: 
o Por un lado, la reacción presente en el Apoyo 5 que se aplica 
directamente sobre la superficie de contacto entre el acople lateral y 
extremo. 
o Y por el otro, las reacciones de cada uno de los pernos (Pernos 7-12) las 
cuales se aplican a las Contact Virtual Parts definidas en cada uno de los 
seis agujeros pasantes presentes.  
• Las cargas debidas a las fuerzas longitudinal, lateral y gravitacional que reciben 
los rodamientos de bolas, y que se aplicarán en la superficie sobre la cual se 
acoplan bajo apriete los rodamientos. A partir de los cálculos hechos en el 
Apartado 9.5.2 (y en función del sistema de referencia establecido al comienzo 
de este anexo) las cargas presentes serán las siguientes: 
o Fuerza longitudinal:  
𝐹𝑥 = −1.131,09𝑁 
o Carga axial: 
𝐹𝑦 = −1.131,09𝑁 
o Sumatoria de la fuerza gravitacional y carga radial (debida al momento 
torsor producto de la fuerza lateral): 
(𝐹𝑧)𝑟𝑜𝑑 1 = −3.459,72𝑁 
Pasando ahora a las restricciones, se han aplicado Surface Sliders en cada una de las 
caras de apoyo de las orejas, simulando los puntos de contacto entre el acople lateral y los 
cuerpos del buje dispuestos arriba y abajo. A continuación, se han dispuesto Clamped Contact 
Virtual Parts en cada uno de los agujeros pasantes encargados de unir dichas piezas.  
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4.5.2. Mallado obtenido 
 
4.5.3. Tensiones equivalentes de Von Mises 
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En base a la figura anterior puede verse como las tensiones se concentrarán 
fundamentalmente en las caras internas de los agujeros pasantes situados en las orejas, 
concretamente en las situadas en el lado izquierdo, con valores entre 50 – 95MPa, 
manteniéndose el resto de la pieza en valores de tensión menores a 10MPa.  
Al igual que en casos anteriores vuelven a darse concentradores de tensión muy 
localizados en algunas aristas de la pieza; sin embargo, dado que el valor máximo de tensión 
presente sigue siendo inferior al límite de elasticidad para fatiga (160MPa) puede garantizarse 
la integridad de la pieza. 
4.5.4. Desplazamientos resultantes 
 
Tal como se puede ver, los desplazamientos resultantes son como máximo de 
0,0166mm, por lo que pueden considerarse despreciables en comparación con el tamaño de 
la pieza.  
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4.5.5. Tensiones en los apoyos 
 
Perno 21 
• 𝐹𝑋 = 316,946𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = −1.607,342𝑁 
Perno 22 
• 𝐹𝑋 = 150,342𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = 257,991𝑁 
Perno 23 
• 𝐹𝑋 = −1.139,102𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = −2.188,145𝑁 
Perno 24 
• 𝐹𝑋 = −1.706,497𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = 93,049𝑁 
Apoyo 9 
• 𝐹𝑋 = 0𝑁 
• 𝐹𝑌 = 452,849𝑁 
• 𝐹𝑍 = 0𝑁 
Apoyo 10 
• 𝐹𝑋 = 0𝑁 
• 𝐹𝑌 = −261,381𝑁 
• 𝐹𝑍 = 0𝑁 
Apoyo 11 
• 𝐹𝑋 = 0𝑁 
• 𝐹𝑌 = −336,246𝑁 
• 𝐹𝑍 = 0𝑁 
Apoyo 12 
• 𝐹𝑋 = 0𝑁 
• 𝐹𝑌 = −988,84𝑁 
• 𝐹𝑍 = 0𝑁 
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4.6. Acople lateral (derecho) 
Objetivo: comprobar que el acople lateral del lado derecho es capaz de resistir las 
fuerzas combinadas que le son transmitidas por el acople extremo derecho y el rodamiento. 
Acople lateral (izquierdo)  
 
Material: Aluminio 7075 T6 
Densidad: 2.800kg 
Módulo de Young: 73GPa 
Límite elástico: 450MPa 
Limite elástico de fatiga (107 ciclos): 
160MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,33 
Tratamiento: templado (T6) y 
envejecido artificialmente.  
 
4.6.1. Condiciones de contorno y cargas aplicadas 
 
Se aplican las condiciones de contorno y cargas de manera análoga a las aplicadas en el 
acople lateral situado en el lado izquierdo, asignando en esta ocasión las cargas recibidas por 
el acople extremo y rodamiento derechos con las siguientes salvedades: 
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• La sumatoria de la fuerza gravitacional y carga radial que actúa en el rodamiento 
derecho tendrá otro valor: 
(𝐹𝑧)𝑟𝑜𝑑 2 = 7.285,62𝑁 
• Dado que ahora el acople lateral se encuentra ahora siendo separado de los 
cuerpos del buje (por acción de la carga axial) la carga axial se ha distribuido en 
las zonas de contacto del acople lateral con los cuerpos del buje.  
4.6.2. Mallado obtenido 
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4.6.3. Tensiones equivalentes de Von Mises 
 
Tal como se ve a partir de los resultados obtenidos, las tensiones vuelven a localizarse 
en las cartas internas de los agujeros pasantes de las orejas y en gran parte de las aristas de la 
pieza. A diferencia del caso 1, las tensiones se encuentran más repartidas entre los cuatro 
agujeros pasantes situados en las orejas, alcanzando valores de tensión entre 50 – 100MPa.  
Nuevamente vuelven a darse concentradores de tensión muy localizados en algunas 
aristas de la pieza; sin embargo, dado que el valor máximo de tensión presente es inferior al 
límite de elasticidad para fatiga (160MPa) puede garantizarse la integridad de la pieza. 
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4.6.4. Desplazamientos resultantes 
 
En base a la figura anterior puede verse como los desplazamientos resultantes son como 
máximo de 0,0253mm, por lo que pueden considerarse despreciables en comparación con el 
tamaño de la pieza.  
4.6.5. Tensiones en los apoyos 
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Perno 25 
• 𝐹𝑋 = −685,965𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = 1.761,77𝑁 
Perno 26 
• 𝐹𝑋 = −666,551𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = 2.218,059𝑁 
Perno 27 
• 𝐹𝑋 = −1.437,933𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = 1.416,144𝑁 
Perno 28 
• 𝐹𝑋 = −1.449,67𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = 1.874,377𝑁 
Apoyo 13 
• 𝐹𝑋 = 0𝑁 
• 𝐹𝑌 = 66,679𝑁 
• 𝐹𝑍 = 0𝑁 
Apoyo 14 
• 𝐹𝑋 = 0𝑁 
• 𝐹𝑌 = 1.060,159𝑁 
• 𝐹𝑍 = 0𝑁 
Apoyo 15 
• 𝐹𝑋 = 0𝑁 
• 𝐹𝑌 = −1.807,898𝑁 
• 𝐹𝑍 = 0𝑁 
Apoyo 16 
• 𝐹𝑋 = 0𝑁 
• 𝐹𝑌 = −447,503𝑁 
• 𝐹𝑍 = 0𝑁 
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4.7. Cuerpo buje  
Objetivo: garantizar que los cuerpos del buje son capaces de resistir las fuerzas que 
reciben de los acoples laterales sin poner en riesgo la integridad de la pieza o sufrir algún tipo 
de deformación indeseable.  
Cuerpo buje  
 
Material: Aluminio 7075 T6 
Densidad: 2.800kg 
Módulo de Young: 73GPa 
Límite elástico: 450MPa 
Limite elástico de fatiga (107 ciclos): 
160MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,33 
Tratamiento: templado (T6) y 
envejecido artificialmente.  
 
4.7.1. Condiciones de contorno y cargas aplicadas 
Al igual que ocurre con los acoples laterales, los cuerpos del buje son en esencia la 
misma pieza variando únicamente la posición en la que se encuentran. Además, ambos 
presentan la misma definición de cargas y condiciones de contorno, variando tan solo la 
magnitud de las cargas recibidas (en función de la “fuente” de entrada). Por dicho motivo, y 
dado que para estas piezas no es necesario conocer las reacciones en los apoyos24, se tratarán 
ambas en un mismo apartado haciendo la siguiente distinción: 
• Cuerpo 1  cuerpo del buje colocado en la parte superior. 
• Cuerpo 2  cuerpo del buje colocado en la parte inferior. 
                                                     
24 En base al modelado secuencial realizado los acoples son las últimas piezas en ser comprobadas 
mediante elementos finitos de forma que no se necesita conocer las reacciones en sus apoyos para calcular 
ninguna pieza posterior.  
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Cada pieza se ha restringido mediante un Clamped Rigid Virtual Part aplicado en la 
superficie que queda en contacto con el anillo externo del rodamiento de rodillos cónicos.  
Respecto a las cargas se han aplicado las reacciones trasmitidas por los apoyos de los 
acoples laterales directamente sobre las superficies de contacto entre dichas piezas y el 
cuerpo del buje, de forma que: 
• Cuerpo 1: recibe las cargas de los Apoyos 9 – 10 y 13 – 14.  
• Cuerpo 2: recibe las cargas de los Apoyos 11 – 12 y 15 – 16. 
Además, se han establecido Contact Virtual Parts en el interior de los agujeros pasantes 
por los que pasan los pernos encargados de unir los acoples laterales de ambos lados con el 
cuerpo del buje. Puesto que cada perno conecta con los dos acoples laterales, las cargas 
presentes en cada uno se corresponden con la sumatoria de las reacciones halladas para los 
pernos de cada acople. De cara a que el lector entienda mejor el proceso seguido, se pone 
como ejemplo el cálculo de cargas en el perno anterior25 del Cuerpo 1, el cual se corresponde 
con el Perno 21 del Acople lateral (izquierdo) y con el Perno 25 del Acople lateral (derecho): 
𝐹𝑋 = (𝐹𝑋)𝑃33 + (𝐹𝑋)𝑃37 = 316,946𝑁 + (−685,965𝑁) = −369,019𝑁 
                                                     
25 Se considera anterior al perno que presenta el valor más alto de X en función del eje de coordenadas 
establecido para este Anexo, y considerando la posición en la que están colocados los cuerpos en el ensamblaje. 
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𝐹𝑌 = (𝐹𝑌)𝑃33 + (𝐹𝑌)𝑃37 = 0 + 0 = 0 
𝐹𝑍 = (𝐹𝑍)𝑃33 + (𝐹𝑍)𝑃37 = −1.607,342𝑁 + 1.761,77𝑁 = 154,428𝑁 
Dicho proceso se ha seguido para la determinación de las cargas cada uno de los 
elementos de contacto virtual, obteniendo las siguientes cargas a aplicar: 
Perno anterior – Cuerpo 1 
• 𝐹𝑋 = −369,019𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = 154,428𝑁 
Perno posterior – Cuerpo 2 
• 𝐹𝑋 = −516,209𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = 2.476,05𝑁 
Perno anterior – Cuerpo 2 
• 𝐹𝑋 = −2.577,035𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = −772,001𝑁 
Perno posterior – Cuerpo 2 
• 𝐹𝑋 = −3.156,167𝑁 
• 𝐹𝑌 = 0𝑁 
• 𝐹𝑍 = 1.967,426𝑁 
4.7.2. Mallado obtenido 
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4.7.3. Tensiones equivalentes de Von Mises 
Cuerpo 1 
 
 Para el Cuerpo 1 se puede ver como las tensiones serán bastante bajas en 
prácticamente la totalidad de la pieza, con valores de tensión menores a 10MPa. Tan solo en 
algunas zonas de las aristas internas se darán valores próximos a los 60MPa, con algún 
concentrador puntual que llega hasta los 111MPa.  
 
En el Cuerpo 2 sin embargo las tensiones estarán más repartidas a lo largo de la pieza 
con zonas bastante amplias sometidas a tensiones entre 15 – 45MPa, estando el resto de la 
pieza en valores muy bajos de tensión.  
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Aun así, en ambas situaciones los valores máximos de tensión se encuentran bastante 
alejados (en especial el Cuerpo 2) de la tensión de límite elástico a fatiga, por lo que puede 
garantizarse la integridad de la pieza.  
4.7.4. Desplazamientos resultantes 
 
 
Tal como se puede apreciar a partir de los resultados para ambos casos, los 
desplazamientos resultantes se mantienen en valores de menos de 0,015mm (15µm), por lo 
que pueden considerarse despreciables.  
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4.8. Tijera superior (cardan) 
Objetivo: asegurar que la tijera superior puede transmitir el momento torsor producido 
en el manillar sin presentar deformaciones excesivas y manteniendo la integridad de la pieza. 
Tijera superior (cardan)  
 
Material: Acero AISI 4140 
Densidad: 7.860kg 
Módulo de Young: 210GPa 
Límite elástico: 1.430MPa 
Limite elástico de fatiga (107 ciclos): 
600MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,29 
Tratamiento: templado 315ºC (aceite)  
 
4.8.1. Condiciones de contorno y cargas aplicadas 
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Comenzando con las restricciones, se ha aplicado un Rigid Virtual Part en los agujeros 
pasantes de la “horquilla” inferior, simulando el perno que une ambas tijeras.  
En cuanto a las cargas a recibir, se ha optado por aplicar directamente el momento 
torsor calculado en el Apartado 9.7 de la Memoria. Tal como se describió dicho momento 
pasará de componente en componente del sistema de dirección (desde el manillar hasta la 
horquilla de dirección), por lo que en vez de tener que hallar las reacciones en los apoyos 
puede optarse por simplemente aplicar el momento de 200Nm a cada pieza26.  
Para la aplicación del momento torsor se ha definido un Contact Virtual Part en los 
agujeros pasantes de la “horquilla” superior. Dicho momento torsor debe aplicarse según el 
eje de giro del eje del manillar, sin embargo, es necesario tener en cuenta que la posición de 
las tijeras dependerá del grado de extensión de la suspensión – tal como se mostró en la Figura 
94 en el Apartado 10.4.2 de la Memoria.  
 
Dependiendo de si la suspensión se encuentra completamente extendida o comprimida, 
el ángulo de inclinación de la pieza con respecto al eje de giro de la dirección pasará de 45 a 
90 grados respectivamente – ver figura sobre estas líneas. De cara a garantizar lo mejor posible 
la integridad de la pieza se ha llevado a cabo el análisis mediante elementos finitos en ambas 
posiciones extremas  aplicando dicha inclinación al eje respecto al cual se define el 
momento torsor.  
                                                     
26 La aplicación del mismo momento torsor para cada pieza es posible siempre y cuando el eje de giro del 
momento fijado coincida con el eje de giro de los momentos presentes en las piezas extremas: horquilla de 
dirección y manillar.   
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4.8.2. Mallado obtenido 
 
4.8.3. Tensiones equivalentes de Von Mises 
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Comenzando con la pieza con el momento torsor aplicado a 45º se puede ver como las 
tensiones se concentran mayoritariamente por la zona central de la misma con muchas zonas 
con tensiones entre 150 – 250Mpa, además de pequeños concentradores puntales con valores 
de tensión de hasta 458MPa. 
Respecto a la pieza con el momento aplicado a 90º se observa con las tensiones se 
concentran por las zonas laterales con valores de tensión de entre 50 – 120MPa. Las zonas de 
mayor tensión se dan en forma de “líneas de tensión” principalmente en la base de las 
horquillas, con valores de tensión en torno a 170MPa.  
En ambos casos las tensiones se mantienen por debajo de la tensión de límite elástico a 
fatiga para el acero AISI 4140 (600MPa), por lo que a priori puede garantizarse la integridad 
de la pieza.   
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4.8.4. Desplazamientos resultantes 
 
 
En ambos casos los desplazamientos resultantes alcanzan máximos de 0,301 y 0,216mm 
respectivamente, por lo que pueden considerarse despreciables en comparación con la 
dimensión de la pieza.  
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4.9. Tijera inferior (cardan) 
Objetivo: asegurar que la tijera inferior puede transmitir el momento torsor desde la 
horquilla sin presentar deformaciones excesivas y manteniendo la integridad de la pieza. 
Tijera inferior (cardan)  
 
Material: Acero AISI 4140 
Densidad: 7.860kg 
Módulo de Young: 210GPa 
Límite elástico: 1.430MPa 
Limite elástico de fatiga (107 ciclos): 
600MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,29 
Tratamiento: templado 315ºC (aceite)  
 
4.9.1. Condiciones de contorno y cargas aplicadas 
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Para la tijera superior se ha supuesto que el momento torsor “entra” desde la horquilla 
de dirección, por lo tanto, se aplica a una Contact Virtual Part dispuesta en los agujeros 
pasantes de la horquilla inferior. Dicha consideración puede llevarse a cabo gracias a que el 
eje de rotación de la horquilla coincide con el punto medio del elemento virtual definido. 
Al igual que en el caso anterior la inclinación de la pieza con respecto al eje de giro de la 
horquilla dependerá del grado de extensión de la suspensión, variando desde 30 a 90 grados 
al pasar de la suspensión completamente extendida a comprimida, respectivamente. 
Nuevamente, se llevará a cabo el análisis mediante elementos finitos en ambas posiciones 
extremas.  
Por último, se ha aplicado como restricción una Rigid Virtual Part en el agujero pasante 
del extremo, el cual simula el perno empleado en la unión de ambas tijeras.  
4.9.2. Mallado obtenido 
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4.9.3. Tensiones equivalentes de Von Mises 
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Partiendo de la tijera con el momento torsor aplicado a 30º se puede observar como las 
tensiones más altas se localizan fundamentalmente en la zona central del “voladizo”, con 
valores de tensión de entre 150 – 400MPa. Además, se aprecian dos líneas de tensión a cada 
lado de la nervadura central con valores de tensión superiores a los 500MPa, llegando hasta 
el máximo de 586MPa. 
En cuanto a la pieza con el momento aplicado a 90º se observa también como las 
tensiones se concentran en la zona del voladizo con valores de entre 150 – 400MPa. Sin 
embargo, las tensiones se localizan por la base de este, en vez de en la nervadura, con algunos 
concentradores en los extremos de este por valor de 470MPa como máximo.  
Pese a todo, las tensiones se mantienen por debajo de la tensión de límite elástico a 
fatiga para el acero AISI 4140 (600MPa), por lo que a priori puede garantizarse la integridad 
de la pieza.   
4.9.4. Desplazamientos resultantes 
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A partir de los resultados obtenidos se puede ver como los desplazamientos resultantes 
alcanzan máximos de 0,575 y 0,781mm respectivamente. Si bien estos valores son ya cercanos 
al milímetro, lo cierto es que solo se dan un extremo de la pieza de forma relativamente 
uniforme, por lo que en principio no deberían suponer un riesgo de cara al funcionamiento de 
esta.  
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4.10. Unión cardan-horquilla 
Objetivo: garantizar que la pieza es capaz de transmitir el momento torsor 
correctamente desde el cardan hasta la horquilla, manteniendo su integridad y sin deformarse 
excesivamente.  
Unión cardan-horquilla  
 
Material: Acero AISI 4140 
Densidad: 7.860kg 
Módulo de Young: 210GPa 
Límite elástico: 1.430MPa 
Limite elástico de fatiga (107 ciclos): 
600MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,29 
Tratamiento: templado 315ºC (aceite)  
 
4.10.1. Condiciones de contorno y cargas aplicadas 
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Al igual que para las piezas anteriores del mecanismo del cardan, se ha aplicado 
nuevamente el momento torsor de 200Nm esta pieza. Dicho momento se ha aplicado en una 
Rigid Virtual Part definido en los acoples verticales dispuestos para conectar la tijera inferior, 
empleando como eje de rotación (del momento) el eje con respecto al cual gira la horquilla – 
coincide con el eje Z visto en la figura anterior.  
En cuanto a las restricciones, se ha establecido una restricción de Surface Sliders en la 
base de la pieza y, a continuación, dos Contact Virtual Parts en los alojamientos por los cuales 
se pasan los pernos que fijan a la unión con la horquilla.  
4.10.2. Mallado obtenido 
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4.10.3. Tensiones equivalentes de Von Mises 
 
Tal como se puede ver a partir de la figura anterior, las tensiones se localizarán en las 
caras internas de los agujeros – tanto los situados en la base de la pieza como los dispuesto 
en los apoyos verticales – así como en la base de los apoyos y en parte de la superficie de 
estos.  Aun así, las tensiones se mantendrán en un intervalo relativamente bajo de entre 100 
– 300MPa.  
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En cuanto al valor máximo de tensión, se da en una pequeña línea de concentración de 
tensiones con un valor máximo de 612MPa, estando el resto de nodos adyacentes en valor de 
tensión bastante más bajos. Por tanto, y dado que la tensión de límite elástico bajo fatiga del 
material es de 600MPa, puede asegurarse la integridad de la pieza.  
4.10.4. Desplazamientos resultantes 
 
A partir de los resultados obtenidos, puede verse que los desplazamientos resultantes 
serán de como máximo 0,0237mm, por lo que se consideran despreciables.  
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4.11. Acople chasis-motor 
Objetivo: verificar que el acople es capaz de resistir las cargas que le serán transmitidas 
a través del chasis manteniendo su integridad sin presentar deformaciones significativas. 
Acople chasis-motor  
 
Material: Acero AISI 4140 
Densidad: 7.860kg 
Módulo de Young: 210GPa 
Límite elástico: 1.430MPa 
Limite elástico de fatiga (107 
ciclos): 600MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,29 
Tratamiento: templado 315ºC 
(aceite)  
 
4.11.1. Condiciones de contorno y cargas aplicadas 
 
Comenzando con las restricciones, se han definido Surface Sliders en la base de cada uno 
de los apoyos del acople que hacen contacto con el bloque motor, y Clamped Contact Virtual 
Parts en cada uno de los agujeros por los que pasan los pernos que fijan el acople al motor.  
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Para la aplicación de cargas se han definido en primer lugar Rigid Virtual Parts en cada 
uno de los alojamientos en los cuales enroscan los pernos del chasis. A continuación, se han 
aplicado en cada pieza virtual las reacciones del perno y apoyo correspondientes según las 
halladas en el Apartado 5.5 de este anexo.  
4.11.2. Mallado obtenido 
 
4.11.3. Tensiones equivalentes de Von Mises 
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A partir de los resultados obtenidos puede verse como en la práctica totalidad de la 
pieza las tensiones apenas superan los 100MPa, inclusive en las largas secciones cuadradas 
que conectan cada uno de los extremos. Puede verse además como las tensiones se 
concentran en la base de los cuerpos salientes que sirven de acople para el chasis, en especial 
en los cuerpos posteriores, con valores de tensión de hasta 600MPa. 
 
Otro punto de concentración de tensiones es en la base de los apoyos del acople, donde 
además se dan los valores máximos de tensión, alcanzando hasta 1.230MPa. Sin embargo, 
dichos valores de tensión se dan únicamente en una línea de concentración de tensiones 
teniendo los nodos inmediatamente adyacentes valores de tensión que ni siquiera superan 
los 450MPa.  
En base a ello, y dado que la tensión de límite elástico a fatiga es de 600MPa, puede 
asegurarse la integridad del componente.  
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4.11.4. Desplazamientos resultantes 
 
Tal como se puede ver, los desplazamientos máximos serán de orden de 0,23mm, por lo 
que se consideran despreciables en comparación con las dimensiones de la pieza.  
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5. Análisis del ensamblaje Dual-Link 
Se pasa a continuación al análisis del ensamblaje Dual-Link, en el cual se analizarán todas 
las piezas que componen el sub-ensamblaje Dual-Link. Por supuesto, y aunque ya sido 
calculada como una pieza independiente, se ha incorporado al análisis la cruceta de dirección 
al tratarse del elemento para el cual se han calculado todas las fuerzas teóricas  elemento 
a partir del cual “entran” las fuerzas al sistema. 
Por otro lado, y dado que son componentes comerciales ya calculados por el fabricante, 
los amortiguadores han sido reemplazados por modelos con una geometría simplificada de 
forma que supongan la mínima carga posible en términos de cálculo y sigan cumpliendo como 
parte del ensamblaje.  
 
Objetivo 1: Comprobar la integridad de todas y cada una de las piezas bajo la acción de 
las cargas calculadas, poniendo especial atención en las zonas con soldaduras y procurando 
que no haya concentraciones de tensiones excesivas.  
Objetivo 2: Comprobar que para las cargas aplicadas el mecanismo actúa comprimiendo 
la suspensión y que no se alcanza el tope de recorrido de la misma.  
Cruceta de dirección  
 
Material: Acero AISI 4140 
Densidad: 7.860kg 
Módulo de Young: 210GPa 
Límite elástico: 1.430MPa 
Limite elástico de fatiga (107 ciclos): 
600MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,29 
Tratamiento: templado 315ºC (aceite)  
 
Montante cruceta derecho  
Material: Acero AISI 4140 
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Densidad: 7.860kg 
Módulo de Young: 210GPa 
Límite elástico: 1.430MPa 
Limite elástico de fatiga (107 ciclos): 
600MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,29 
Tratamiento: templado 315ºC (aceite)  
 
Montante cruceta izquierdo  
 
Material: Acero AISI 4140 
Densidad: 7.860kg 
Módulo de Young: 210GPa 
Límite elástico: 1.430MPa 
Limite elástico de fatiga (107 ciclos): 
600MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,29 
Tratamiento: templado 315ºC (aceite)  
 
Brazo suspensión inferior  
 
Material: Acero AISI 4140 
Densidad: 7.860kg/m3 
Módulo de Young: 210GPa 
Límite elástico: 1.430MPa 
Limite elástico de fatiga (107 ciclos): 
600MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,29 
Tratamiento: templado 315ºC (aceite)  
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Brazo suspensión inferior  
 
Material: Acero AISI 4140 
Densidad: 7.860kg 
Módulo de Young: 210GPa 
Límite elástico: 1.430MPa 
Limite elástico de fatiga (107 ciclos): 
600MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,29 
Tratamiento: templado 315ºC (aceite)  
 
Cabeza amortiguador (simplificada)  
 
Material: Acero estándar CATIA 
Densidad: 7.860kg 
Módulo de Young: 200GPa 
Límite elástico: 250MPa 
Limite elástico de fatiga (107 ciclos): 
230MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,266 
Otros: similar acero AISI 1010  
 
Cuerpo amortiguador (simplificado)  
 
Material: Acero estándar CATIA 
Densidad: 7.860kg 
Módulo de Young: 200GPa 
Límite elástico: 250MPa 
Limite elástico de fatiga (107 ciclos): 
230MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,266 
Otros: similar acero AISI 1010  
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Chasis  
 
Material: Acero AISI 4140 
Densidad: 7.860kg 
Módulo de Young: 210GPa 
Límite elástico: 1.430MPa 
Limite elástico de fatiga (107 ciclos): 
600MPa 
Coeficiente de Poisson: 0,29 
Tratamiento: templado 315ºC (aceite)  
 
5.1. Condiciones de contorno y cargas aplicadas 
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Tal como se puede apreciar en la imagen superior, las condiciones de contorno del 
ensamblaje resultan mucho más complejas de las vistas en piezas individuales. Por dicho 
motivo, se llevará a cabo una separación por apartados para un mejor entendimiento por 
parte del lector.  
5.1.1. Restricciones 
 
Comenzado con las restricciones, estas han sido aplicadas en los puntos del chasis en los 
cuales se une al acople chasis-motor, estableciendo dos tipos: Surface Slider en las caras 
internas de los apoyos que estarán en contacto con el acople; y Clamped Contact Virtual Parts 
definidos en los agujeros pasantes por donde pasarán los tornillos que fijarán la estructura. 
5.1.2. Cargas 
En lo relativo a las cargas, se han aplicado en la cruceta de dirección siguiendo el mismo 
procedimiento (y magnitud de las cargas) que el que se expuso en el Apartado 4.1. de este 
mismo anexo, por lo que se invita al lector a retroceder a dicho apartado si desea consultarlo.  
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5.1.3. Conexiones entre elementos 
Las conexiones de ensamblaje – Assembly Conections – constituyen el elemento 
diferencial que caracteriza a este tipo de análisis, siendo fundamental una correcta definición 
de las mismas para que los esfuerzos se propaguen de forma realista a través de las piezas. 
De forma resumida, las conexiones sirven para indicar al programa de cálculo cómo es 
la interacción que existe entre las diferentes piezas, pudiendo distinguir entre dos tipos: 
• Connection Properties [62]: son el equivalente a las restricciones, pero dentro 
del contexto de los ensamblajes. Básicamente se emplean para indicar cuáles 
son los grados de libertad que quedan restringidos en un determinado punto, 
contorno o superficie como resultado de la interacción entre las piezas en 
contacto. De entre todos los tipos que hay se han usado únicamente los 
siguientes: 
 
Slider Connection Property 
 
Une rígidamente a dos cuerpos por su interfaz común en la 
dirección normal, permitiéndolos deslizar entre ellos en las 
direcciones tangenciales. Equivale a la restricción Surface Sliders. 
 
Fastened Spring Connection Property 
 
Crea un enlace elástico entre dos caras (de dos cuerpos 
diferentes).  
 
Rigid Connection Property 
 
Crea un vínculo rígido entre la frontera común de dos cuerpos que 
no están en contacto, pudiendo seleccionar que grados de libertad 
quedan restringidos.  
 
Virtual Rigid Bolt Tightening Connection Property 
 
Crea un vínculo rígido entre dos alojamientos simulando una 
unión atornillada, creando un tornillo virtual. 
• Analysis Connections [63]: son el equivalente a las piezas virtuales, pero dentro 
del contexto de los ensamblajes. Se emplean para crear un componente virtual 
intermedio para conectar dos cuerpos sin tener que diseñar dicha pieza, 
pudiéndose aplicar a cualquier tipo de geometría (puntos, aristas o superficies). 
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De entre los diferentes tipos de analysis connections se ha hecho uso únicamente 
de la herramienta general: 
 
General Analysis Connection 
Puesto que se han establecido un gran número de conexiones diferentes en los puntos 
de articulación del mecanismo, se irán detallando progresivamente y de manera aislada en 
cada punto, comenzando por aquellas que están en contacto directo la cruceta de dirección 
(el elemento a partir del cual “entran” las fuerzas al sistema).  
Por supuesto, se evitará repetir aquellas conexiones entre las articulaciones que son 
iguales.  
Unión Cruceta de dirección – Montantes cruceta (derecho e izquierdo) 
Para esta unión, se comienza definiendo una Slider Connection Property entre las 
superficies en contacto de la cruceta de dirección y el montante correspondiente y, a 
continuación, se aplica en cada uno de los agujeros una Virtual Bolt Tightening Connection 
Property con una fuerza de apriete de unos 500N  dicho valor de fuerza de apriete se añade 
únicamente para garantizar la unión rígida de ambos componentes asegurando una correcta 
transmisión de esfuerzos, sin que dicha fuerza deba ser la empleada en el ensamblaje real.  
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Unión Montantes (derecho e izquierdo) – Basculantes (superior e inferior) 
 
Para llevar a cabo esta unión se comienza aplicando un General Analysis Connection, 
para lo cual se deben seleccionar las geometrías del primer y segundo cuerpo que estará en 
contacto. Para el primer cuerpo (montante) se seleccionan las superficies interiores de los 
agujeros pasantes presentes en cada lado de la horquilla, y para el segundo cuerpo 
(basculante) se selecciona la superficie interna del alojamiento pensado para contener el 
rodamiento de agujas de los basculantes. El siguiente paso consiste en aplicar al Analysis 
Connection recién creado una Rigid Connection Property, dejando como único grado de 
libertad sin restringir la rotación con respecto al eje de giro de la articulación  eje Y global.  
Con esta combinación de conexiones se consigue crear un componente virtual que 
simule el conjunto de rodamiento-casquillo sin necesidad de tener que emplear dichos 
componentes modelados. El motivo de hacerlo de esta forma es que los rodamientos se 
seleccionan vía catálogo a partir del índice básico de carga – el cual se calcula a partir de las 
reacciones presentes en el componente virtual creado (ver Apartado 9.8.1 de la Memoria) – 
estando ya calculados por el fabricante. Además, al ser componentes relativamente 
complejos, penalizarían enormemente la capacidad de cálculo, por lo que resulta más 
eficiente sustituirlos por un componente virtual.  
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Dicho procedimiento es idéntico para las 4 uniones presentes en el mecanismo entre los 
montantes derecho e izquierdo y los basculantes superior e inferior.   
Unión Basculantes (superior e inferior) – Chasis 
 
Unión prácticamente igual a la unión entre los montantes y los basculantes, con la única 
diferencia que a la hora de aplicar el General Analysis Connection cambian las geometrías a 
seleccionar: para el primer cuerpo (basculante) se selecciona la superficie interna del agujero 
pasante en los apoyos, y para el segundo cuerpo (chasis) se selecciona la superficie interna del 
alojamiento en el cual va fijado el rodamiento de agujas del chasis – ver Apartado 9.8.2 de la 
Memoria. 
Al igual que antes, el procedimiento se aplica para cada una de las 4 uniones presentes 
entre los basculantes superior e inferior y los puntos de anclaje del chasis.  
Del Buono González, Antonio Benito Anexo I: Análisis MEF 
Trabajo Fin de Máster  75 
Unión Extremos amortiguador – Basculante inferior y Chasis 
 
Unión esencialmente igual a las dos anteriores, pero variando nuevamente las 
geometrías a seleccionar:  
1. En el primer caso se hace la unión entre la cabeza del amortiguador y el 
basculante inferior  seleccionando para el primer cuerpo la superficie interna 
del alojamiento donde se coloca el cojinete de la cabeza del amortiguador, y para 
el segundo cuerpo seleccionando la superficie interna del agujero pasante en el 
cajetín diseñado en el basculante inferior. 
2. En el segundo caso se lleva a cabo la unión entre el cuerpo del amortiguador y el 
chasis  seleccionando para el primer cuerpo la superficie interna del 
alojamiento donde se coloca el cojinete del cuerpo del amortiguador, y para el 
segundo cuerpo seleccionando la superficie interna del agujero pasante en el 
acople diseñado en el chasis.  
Unión Cabeza amortiguador – Cuerpo amortiguador 
La definición de condiciones de contorno del amortiguador supone uno de los puntos 
más importantes del ensamblaje puesto que su correcta definición permitirá que los 
amortiguadores, y por consiguiente el ensamblaje, tengan un comportamiento lo más cercano 
posible a la realidad. 
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Para ello, se aplicarán entre la superficie exterior del vástago del pistón (pertenece a la 
cabeza del amortiguador) y la superficie interna del cilindro (pertenece al cuerpo del 
amortiguador) las siguientes Connection Properties: 
• Slider Connection Property: restringe los grados de libertad de la cabeza del 
amortiguador, permitiendo únicamente el desplazamiento de ésta en la 
dirección coincidente con el eje de actuación del amortiguador. Dicha restricción 
tiene por objetivo simular el deslizamiento del vástago en el interior del cilindro, 
tal como ocurre en un amortiguador real.  
• Fastened Spring Connection Property: permite la deformación elástica entre las 
geometrías de los cuerpos seleccionados en base a una constante elástica dada. 
Con ello, se logra simular la acción del resorte y, por tanto, permite al conjunto 
actuar como un amortiguador real. De cara a la definición de la constante del 
resorte, se emplea el valor dado por el fabricante Öhlins para el amortiguador 
comercial usado [54]  𝑘 = 90𝑁/𝑚𝑚 
Por último, se debe tomar como distancia inicial entre los puntos de anclaje del 
amortiguador los 312mm que indica el fabricante (posición más extendida).  
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5.2. Mallado obtenido 
 
Por último, y antes de pasar a la presentación de los resultados, se muestra el mallado 
obtenido en cada pieza del ensamblaje. Como se puede apreciar los mallados más “gruesos” 
están presentes en las piezas que componen los amortiguadores puesto que son piezas 
comerciales que ya están calculadas por el fabricante y que por tanto no son objeto de estudio. 
Aun así, es necesario un mínimo de resolución en la malla de dichos componentes para 
obtener unos valores precisos de transferencia de cargas a través de estos.  
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5.3. Tensiones equivalentes de Von Mises 
 
 Tal como se puede ver a partir de los resultados obtenidos, las tensiones generales en 
todo el conjunto se mantienen por debajo de los 100MPa, siendo un valor perfectamente 
seguro. En cuanto a las tensiones más altas se puede ver cómo están presentes en algunas 
secciones del chasis y basculantes, y especialmente en los montantes y los extremos laterales 
de la cruceta (lo cual corrobora las tensiones obtenidas en el Apartado 3.1.3 de este anexo). 
El valor máximo de tensión obtenido para el conjunto es de 645MPa, tan solo un poco 
por encima de los 600MPa de límite elástico a fatiga del material empleado para todas las 
piezas de diseño original del conjunto. Aun así, se llevará a cabo un análisis detallado de cada 
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una de las piezas que componen el conjunto, de forma que puedan verse las tensiones 
generales en cada una y poder detectar qué pieza es la que posee el valor máximo de tensión.  
5.3.1. Chasis 
 
Analizando las tensiones obtenidas en el chasis se puede ver que en efecto las tensiones 
generales en la pieza son relativamente bajas, con bastantes zonas de esta no llegando a 
alcanzar los 100MPa. A su vez, se ven también numerosas zonas – especialmente en las 
uniones de los tubos – con mayor concentración de tensiones, pero sin llegar a superar en la 
mayoría de los casos los 200MPa. 
En cuanto a los valores máximos de tensión, y tal como se aprecia en la imagen siguiente, 
se concentran en zonas muy puntuales de algunas de las uniones de los tubos de refuerzo de 
la estructura, así como en la superficie interior del agujero pasante del anclaje del 
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amortiguador derecho. Aun así, su valor máximo es de 383MPa por lo que se sigue 
disponiendo de un margen en comparación con la tensión del límite elástico a fatiga.  
 
5.3.2. Brazo de suspensión superior 
 
A partir de los resultados obtenidos se puede observar que las tensiones en este 
componente apenas superan los 100MPa, con tan solo pequeñas zonas de concentración de 
tensiones en las uniones de los tubos, en las cuales la tensión se puede llegar a alcanzar los 
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258MPa. Pese a ello, las tensiones se mantienen bastante por debajo del límite elástico a 
fatiga, por lo que puede garantizarse la integridad del componente.  
5.3.3. Brazo de suspensión inferior 
 
Tal como era esperable, las tensiones que soportará el basculante inferior son 
superiores a las que presenta el basculante superior. Evaluando la pieza en general puede 
verse como las tensiones son inferiores a los 130MPa; valor que aumenta hasta 
aproximadamente los 200MPa en las zonas de unión entre los diferentes tubos.  
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En cuanto a los valores más altos de tensión, se registran en las zonas de unión de los 
tubos de refuerzo del lado derecho con hasta 380MPa. Sin embargo, el valor máximo de 
tensión se da en la chapa que posee el agujero pasante para acoplar la cabeza del 
amortiguador derecho, con una tensión 586MPa. Analizando más detenidamente puede verse 
que dicha tensión se localiza en un único nodo, estando los nodos inmediatamente adyacentes 
en valores de tensión inferiores a los 450MPa.  
En base a ello, y dado que tampoco se supera el límite de elasticidad a fatiga del material, 
se puede garantizar a priori la integridad del componente.  
5.3.4. Montante cruceta izquierdo 
 
Como se puede ver en la imagen anterior las tensiones se concentran en la zona media 
de la pieza, fundamentalmente alrededor de los agujeros pasantes del alojamiento del apoyo 
de la cruceta y de la base de las horquillas, con valores de tensión entre 130 y 300MPa. Para 
el resto de la pieza las tensiones se mantienen sin embargo por debajo de 100MPa.  
El valor máximo de tensión se halla en un concentrador de tensiones presente en la 
arista correspondiente al perno inferior-posterior, con un valor máximo de 556MPa. Aun así, 
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dicho valor se da en un único nodo, estando los nodos inmediatamente adyacentes en valores 
menores de tensión. En base a ello, y dado que tampoco se supera la tensión de límite elástico 
a fatiga, puede asegurarse la integridad de la pieza.  
 
5.3.5. Montante cruceta derecho 
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A partir de los resultados obtenidos puede verse como las tensiones en este elemento 
se concentrarán mayoritariamente en la zona media inferior de la pieza y en base de las 
horquillas, con valores de entre 130 a 400MPa. Respecto al resto de la pieza los valores serán 
sustancialmente menores, no llegando a superar los 100MPa.  
En cuanto al valor máximo de tensión, se encontrará en la arista del agujero 
correspondiente al perno inferior-posterior, concentrándose en una pequeña área de menos 
de 2mm de diámetro tal como se ve en la siguiente imagen. 
 
Como en casos anteriores, dicho concentrador podría considerarse como despreciable 
puesto que no afecta a una porción significativa de la pieza. Además, dado que las tensiones 
en dicha zona apenas superan por un 7% la tensión de límite elástico a fatiga no debería 
suponer ningún riesgo desde el punto de vista estructural, más allá de poder producirse una 
micro-deformación en dicha zona quedando rigidizada por acritud.  
Con todo, se considera aceptable los resultados obtenidos, aunque de cara a la 
realización de un prototipo sería necesario realizar un estudio en profundidad empleando un 
ordenador más potente que permitiese afinar mucho más la malla e incluir todos los 
componentes mecánicos en el análisis.  
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5.4. Desplazamientos resultantes 
 
Tal como puede verse, los desplazamientos resultantes resultan de una gran magnitud 
en comparación con los obtenidos en las piezas individuales. Ello se debe fundamentalmente 
a la acción de los amortiguadores que actúan comprimiéndose – en vez de comportarse como 
cuerpos rígidos – y por consiguiente desplazando todo el mecanismo, tal como ocurría en el 
ensamblaje real. 
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Aislando ambos amortiguadores puede verse como ambos se comprimirán del orden de 
52mm  más allá de los 45mm considerados como carrera operativa para los cálculos, pero 
sin llegar a los 60mm de recorrido total que poseen. Si bien este resultado puede considerarse 
poco satisfactorio (desde el punto de vista que prácticamente se agota el recorrido del 
amortiguador) no hay que olvidar que el análisis planteado se ha realizado contemplando las 
cargas más desfavorables y aplicando además un coeficiente de mayoración, por lo que en la 
realidad la compresión de los amortiguadores debería ser menor.  
Aun así, y como una continuación futura de este trabajo, podrían probarse otros 
amortiguadores con una constante ‘k’ mayor, de forma que puedan lograrse los 45mm de 
recorrido operativo incluso con las cargas planteadas.  
5.5. Tensiones en los apoyos 
Por último, y de cara a poder llevar a cabo el modelado del acople del chasis-motor y el 
dimensionado de los rodamientos de aguja de los basculantes y chasis, se presentan a 
continuación las reacciones obtenidas en las articulaciones y apoyos del mecanismo: 
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Para las reacciones obtenidas en los apoyos del chasis, éstas se darán en función del eje 
de coordenadas local de dicha pieza, al coincidir con el eje local del acople chasis-motor  
mayor simplicidad a la hora de establecer las cargas. 
Perno 29  
• 𝐹𝑋′ = −1.679,897𝑁 
• 𝐹𝑌′ = 0𝑁 
• 𝐹𝑍′ = 6.395,224𝑁 
Perno 30 
• 𝐹𝑋′ = 4.611,323𝑁 
• 𝐹𝑌′ = 0𝑁 
• 𝐹𝑍′ = −6.429,176𝑁 
Perno 31 
• 𝐹𝑋′ = −2.096,968𝑁 
• 𝐹𝑌′ = 0𝑁 
• 𝐹𝑍′ = −3.157,95𝑁 
Perno 32 
• 𝐹𝑋′ = −4.521,61𝑁 
• 𝐹𝑌′ = 0𝑁 
• 𝐹𝑍′ = 5.673,917𝑁 
Apoyo 17 
• 𝐹𝑋′ = 0𝑁 
• 𝐹𝑌′ = −2.678,134𝑁 
• 𝐹𝑍′ = 0𝑁 
Apoyo 18 
• 𝐹𝑋′ = 0𝑁 
• 𝐹𝑌′ = 1.433,989𝑁 
• 𝐹𝑍′ = 0𝑁 
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Apoyo 19 
• 𝐹𝑋′ = 0𝑁 
• 𝐹𝑌′ = −2.217,398𝑁 
• 𝐹𝑍′ = 0𝑁 
Apoyo 20 
• 𝐹𝑋′ = 0𝑁 
• 𝐹𝑌′ = 1.199,364𝑁 
• 𝐹𝑍′ = 0𝑁 
 
Rodamiento 1 
• 𝐹𝑋 = 2.708,702𝑁 
• 𝐹𝑌 = 157,008𝑁 
• 𝐹𝑍 = 52,564𝑁 
Rodamiento 2 
• 𝐹𝑋 = −2.069,433𝑁 
• 𝐹𝑌 = −996,32𝑁 
• 𝐹𝑍 = 1.125,388𝑁 
Rodamiento 3 
• 𝐹𝑋 = 1.269,984𝑁 
• 𝐹𝑌 = −203,181𝑁 
• 𝐹𝑍 = 434,412𝑁 
Rodamiento 4 
• 𝐹𝑋 = −4.347,839𝑁 
• 𝐹𝑌 = −1.219,687𝑁 
• 𝐹𝑍 = 2.103,654𝑁 
Rodamiento 5 
• 𝐹𝑋 = 2.127,27𝑁 
• 𝐹𝑌 = −1.123,419𝑁 
• 𝐹𝑍 = −4.196,679𝑁 
Rodamiento 6 
• 𝐹𝑋 = −5.611,949𝑁 
• 𝐹𝑌 = −751,398𝑁 
• 𝐹𝑍 = −1.189,077𝑁 
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Rodamiento 7 
• 𝐹𝑋 = 2.671,289𝑁 
• 𝐹𝑌 = −828,421𝑁 
• 𝐹𝑍 = −615,95𝑁 
Rodamiento 8 
• 𝐹𝑋 = 1.307,397𝑁 
• 𝐹𝑌 = 782,249𝑁 
• 𝐹𝑍 = 1.102,927𝑁 
 
